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Vorwort des Herausgebers
Die Fahrzeugtechnik ist kontinuierlich Veränderungen unterworfen. Klima-
wandel, die Verknappung einiger für Fahrzeugbau und –betrieb benötigter
Rohstoffe, globaler Wettbewerb, gesellschaftlicher Wandel und das rapide
Wachstum großer Städte erfordern neue Mobilitätslösungen, die vielfach ei-
ne Neudefinition des Fahrzeugs erforderlich machen. Die Forderungen nach
Steigerung der Energieeffizienz, Emissionsreduktion, erhöhter Fahr- und Ar-
beitssicherheit, Benutzerfreundlichkeit und angemessenen Kosten finden ihre
Antworten nicht aus der singulären Verbesserung einzelner technischer Ele-
mente, sondern benötigen Systemverständnis und eine domänenübergreifende
Optimierung der Lösungen. Hierzu will die Karlsruher Schriftenreihe für Fahr-
zeugsystemtechnik einen Beitrag leisten. Für die Fahrzeuggattungen Pkw, Nfz,
Mobile Arbeitsmaschinen und Bahnfahrzeuge werden Forschungsarbeiten vor-
gestellt, die Fahrzeugsystemtechnik auf vier Ebenen beleuchten: das Fahrzeug
als komplexes mechatronisches System, die Fahrer-Fahrzeug-Interaktion, das
Fahrzeug in Verkehr und Infrastruktur sowie das Fahrzeug in Gesellschaft und
Umwelt. Der Schwingungskomfort eines Kraftfahrzeugs ist ein wichtiges Qua-
litätsmerkmal und trägt daher erheblich zu seiner Akzeptanz bei. Für seine ge-
zielte Gestaltung bedarf es stets einer Betrachtung des gesamten Fahrzeugs,
da sich globale Schwingungsmoden ausbilden, auf die im Normalfall mehre-
re Fahrzeugkomponenten Einfluss haben. Speziell der Reifen hat eine große
Bedeutung für den Abroll-komfort. Zur Anregung von Schwingungen kommt
es dabei vorrangig durch Ungleichförmigkeiten des Reifens und Unebenhei-
ten der Fahrbahn. Während es zur Beschreibung der Qualitätsmerkmale von
Reifen seit langem Zielgrößen für deren Rundlauf gibt, fehlen entsprechende,
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Vorwort des Herausgebers
allgemein akzeptierte Größen für den fahrbahnerregten Schwingungskomfort.
Hier setzt die Arbeit von Herrn Kerber ein, in der er Zusammenhänge zwi-
schen Größen, die den Reifen charakterisieren und dem Komfortempfinden
von Insassen aufzeigt. Er geht dabei in mehreren Stufen vor und untersucht zu-
nächst an Reifenprüfständen schwingungsrelevante Reifeneigenschaften und
deren Einflussfaktoren. Dabei misst er die in der Radmitte auftretenden Kräfte
als Reaktion auf eine Reifendeformation durch Fahrbahnunebenheiten sowohl
für stehende als auch rollende Reifen und bestimmt daraus Steifigkeit und
Dämpfung. Im nächsten Schritt betrachtet er in Berechnung und Simulation
sowie im realen Fahrversuch das Schwingungsverhalten des Fahrwerks ein-
schließlich des Reifens und des Fahrzeugaufbaus sowie die Auswirkung von
Parametervariationen der Fahrwerkskomponenten und insbesondere des Rei-
fens. Dies liefert einerseits Reifenkenngrößen mit deutlichem Einfluss auf die
Fahrzeugaufbauschwingungen, die als Komfortzielgrößen für den Reifen ver-
wendet werden können, und andererseits die Schwingungsbelastung der Fahr-
zeuginsassen. Im letzten Schritt ermittelt er in Probandenversuchen statistische
Zusammenhänge zwischen der Schwingungsbelastung und der Empfindung
des Schwingungskomforts, woraus sich Zielgrößen und –werte auf Fahrzeuge-
bene festlegen lassen. Schließlich erschließt Herr Kerber die Nutzung seiner
Methodik für die Praxis, indem er zur Erfassung der komfortrelevanten Kenn-
und Zielgrößen des Reifens ein einfach durchzuführendes Versuchsverfahren
vorschlägt.
Frank Gauterin
Karlsruhe, 13.9.2019
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Kurzfassung
In dieser Arbeit soll, auf dem Stand der Forschung und aktuellen Technik
aufbauend, der fahrbahnerregte Schwingungskomfort mit dem Fokus auf der
Komponente Reifen untersucht werden. Hierzu werden relevante Mess- und
Untersuchungsmethoden für Reifencharakteristiken und Schwingungswahr-
nehmung vorgestellt, auf die Problemstellung angewandt und erweitert.
Zu Beginn wird der Reifen eingehend hinsichtlich der für fahrbahnerregten
Schwingungskomfort wichtigen Eigenschaften untersucht. Dazu werden die
Einfederwege des Reifens bei verschiedenen Fahrbahnoberflächen ausgewer-
tet. Außerdem werden die Reifenvertikalsteifigkeit und der Verlustwinkel unter
wesentlichen Randbedingungen analysiert und eingeordnet.
Anhand der gewonnen Erkenntnisse wird eine neue Methode erarbeitet, welche
die Möglichkeit bietet Messungen am drehenden Reifen anhand von Messun-
gen am stehenden Reifen zu simulieren, womit für den Fahrkomfort wichtige
Reifenkennwerte einfacher bestimmt werden können.
Im Anschluss wird die Wechselwirkung anderer Fahrwerkskomponenten mit
dem Reifen bezüglich des Schwingungskomforts mittels Mehrkörpersimulati-
on dargestellt und anhand vereinfachter analytischer Modelle werden die Zu-
sammenhänge erklärt. Außerdem wird herausgestellt, welche am Fahrzeug ob-
jektiv erfassbare Kenngrößen mit dem subjektiven Urteil korrelieren und es
wird untersucht, welche Reifeneigenschaften diese objektiven Fahrzeugkenn-
größen beeinflussen und wie man diese Reifeneigenschaften messen kann.
Abschließend erfolgt die Objektivierung der subjektiven Schwingungsbeurtei-
lung anhand einer physikalischen Fahrzeuggröße, die im relevanten Frequenz-
bereich mit dem quantifizierten subjektiven Urteil statistisch korreliert.
i

Abstract
Effect of dynamic tire characteristics on the
ride comfort of road vehicles
In this paper the focus will be on the evaluation of the component tire and its
influence on ride comfort based on the current state of research. First the tire is
examined in terms of relevant tire characteristics for road induced vibrations.
For different road surfaces the deflection of the tire will be explored and the
stiffness as well as the loss angle are analysed for the essential boundary condi-
tions. Based on the findings, a method is developed which allows to determine
the characteristics of a rotating tire by a measurement of the non-rotating tire.
Subsequently the interaction of the tire with the other components of the sus-
pension is analysed with a full-vehicle multi body simulation model and the
interdependencies are explained with the help of smaller analytical models.
In the end the objectification of the subjective feeling for road induced vibrati-
ons is derived for a physical vehicle quantity, which statistically correlates with
the quantified subjective judgement in the relevant frequency range.
iii
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1 Einleitung
1.1 Fahrkomfort in der
Automobilentwicklung
In der heutigen Automobilentwicklung setzt der Kunde neben Fahrsicherheit
und Fahrdynamik zunehmend hohe Erwartungen in den Fahrkomfort. Fahr-
dynamik und -komfort stehen hierbei in einem Zielkonflikt (Abbildung 1.1).
Mit der Verbesserung des Komforts geht in der Regel ein Agilitätsverlust ein-
her und stellt die Fahrwerksabstimmung immer wieder vor neue Herausforde-
rungen. Dabei nimmt der Schwingungskomfort in der Komfortpyramide nach
[Bubb, 2003], in Anlehnung an die Maslowsche Pyramide, einen hohen Stel-
lenwert ein (siehe Kapitel 5).
Im Autombilbereich werden die Schwingungsphänomene unter der englischen
Begriffsdefinition Noise, Vibration, Harshness (im Deutschen: Geräusch, Vi-
bration und Rauhigkeit) zusammengefasst. Dabei kennzeichnet Vibration die
fühlbaren Schwingungen im Frequenzbereich 0− 20 Hz, die Schwingungen
von 20− 100 Hz werden dem Bereich der Rauhigkeit zugeordenet, welche in
die hörbaren Schwingungsphänomene übergehen [Heißing und Ersoy, 2008].
Die Übergänge sind fließend und es können sich fühlbare und hörbare Schwin-
gungen überlagern. Diese Arbeit bezieht sich ausschließlich auf spürbare
Schwingungen und lässt die Akustik außen vor.
Fahrzeugschwingungen sind auf verschiedene Erreger zurückzuführen. Bei-
spielsweise unterteilt [Mitschke, 1997] Anregung nach ihrer Ursache in folgen-
de Kategorien: Unebenheiten, Verbrennnungsmotor und Rad/Reifen. In dieser
1
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Abbildung 1.1: Zielkonflikt zwischen Fahrkomfort- und dynamik
Arbeit werden dafür die Begrifflichkeiten fahrbahn-, antriebsstrang- und rei-
fenerregte Schwingungen verwendet.
Eine zielgerichtete Dynamikabstimmung des Fahrzeugs setzt die objektive Be-
schreibung relevanter Phänomene voraus. Hierzu muss das komplexe subjek-
tive Empfinden des Menschen mit messbaren Fahrzeugkennwerten in Bezie-
hung gesetzt werden, um geeignete Maßnahmen treffen zu können. Dazu wird
in der Regel der Einfluss einer Komponente auf den physikalischen Reiz an
der Mensch-Maschine Schnittstelle untersucht und dieser Reiz dann in statis-
tische Korrelation mit dem Empfinden gesetzt. Gelingt diese sogenannte "Ob-
jektivierung" mit hoher Korrelationsgüte, kann bereits in der frühen, virtuellen
Fahrzeugphase eine fundierte Aussage über die Auswirkung einzelner Fahr-
zeugkomponenten auf eine physikalische Fahrzeuggröße getroffen und zu die-
ser Fahrzeugkenngröße das Schwingungsempfinden eingeordnet werden. Maß-
nahmen, die erst in einer späten Entwicklungs- oder Produktionsphase getrof-
fen werden, sind meist kosten- und zeitaufwendig und daher zu vermeiden. Der
2
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Großteil der sogenannten Fahrzeugabstimmung, bei der durch Parametervaria-
tionen an den Komponenten ein für das Fahrzeug angestrebtes Komfortniveau
eingestellt wird, erfolgt durch Experten, die an den Komfortschnittstellen Sitz,
Lenkrad, Pedalen und Fahrzeugboden Schwingungen subjektiv beurteilen.
Entsprechend [DIN 1311, 2000] können fahrbahnerregte Schwingungen in de-
terministische und stochastische Schwingungen unterteilt werden. Stochasti-
sche Signale liegen bei Überfahrt von Straßen ungleichmäßiger Beschaffenheit
vor. Deterministische Schwingungen unterteilen sich in periodische und nicht-
periodisch deterministische Schwingungen (bspw.: transient). Die periodischen
Schwingungen entstehen durch regelmäßig wiederholte Einzelhindernisse. Vi-
brationen, verursacht durch den Antriebsstrang oder das Rad/Reifen-System,
sind meist deterministisch. Scannt man ein Straßenprofil ab und gibt es unter
Laborbedingungen wieder, wird aus einer stochastischen Anregung ein nicht-
periodisches deterministisches Signal.
Dabei kommt dem Reifen bei der Betrachtung des Fahrkomforts eine beson-
dere Bedeutung zu, da er den ersten und einzigen Kontakt zwischen Straße
und Fahrzeug darstellt. Anregungsenergien, welche bereits im Reifen abgebaut
werden können, müssen im System Fahrwerk nicht erst aufwendig reduziert
werden, um die Schwingungen in der Fahrgastzelle möglichst klein zu hal-
ten. Indem der Reifen bereits für geringe induzierte Kräfte durch die Fahrbahn
sorgt (beispielweise durch niedrige Reifensteifigkeit), kann die initial über die
Straße eingetragene Energie reduziert werden. Neben den fahrbahninduzier-
ten Anregungen gibt es die durch den Reifen selbstinduzierten Schwingun-
gen. Dies können beispielhaft Unwuchten oder Radialkraftschwankungen sein
und werden im späteren Verlauf noch detaillierter beschrieben. Sollte in dieser
Arbeit im Weiteren die Rede von Energien am Reifen sein, ohne besondere
Herausstellung der Art der Energie, so ist immer die Anregungsenergie durch
Straßenunebenheiten oder durch eine Deformation in Form eines Prüfstands-
tempels gemeint.
Darüber hinaus treten mit gesetzlichen Auflagen zum CO2-Ausstoß und vor al-
lem durch die E-Mobilität Reifeneigenschaften wie der Rollwiderstand in den
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Vordergrund. Außerdem sollen Reifen mit Notlaufeigenschaften die Mobili-
tät über eine bestimmte Reichweite bei totalem Druckverlust aufrechterhalten
und weisen deshalb oft eine Verstärkung der Seitenwand auf. Dies führt in der
Regel zu einer Zunahme der Reifensteifigkeit. Deswegen ist für eine weitere
Verbesserung des Fahrkomforts von PKWs ein besseres Verständnis des Rei-
fens essentiell.
1.2 Hauptziel und Vorgehensweise
der Arbeit
In dieser Arbeit soll, auf dem Stand der Forschung und aktuellen Technik
aufbauend, der fahrbahnerregte Schwingungskomfort mit dem Fokus auf der
Komponente Reifen untersucht werden. Neben den vielfach untersuchten Aus-
wirkungen der raderregten Schwingungen auf die Subjektivbeurteilung sol-
len hier die fahrbahnerregten Schwingungen betrachtet werden. Es gibt etli-
che Ausarbeitungen zur Objektivierung des Schwingungskomforts, jedoch be-
schränkt man sich meist auf die physikalische Fahrzeuggröße ohne genauer zu
betrachten welchen Wechselwirkungen sie unterliegt. In dieser Arbeit sollen
die Reifeneigenschaften und deren Auswirkungen auf die für die Objektivie-
rung entscheidende Fahrzeugkenngröße untersucht werden.
Hierzu werden ausschlaggebende Mess- und Untersuchungsmethoden hin-
sichtlich Reifencharakteristiken und Schwingungswahrnehmung vorgestellt,
diese auf die Problemstellung angewandt und erweitert. So werden an das The-
ma heranführend Untersuchungen zu Einfederwegen, Steifigkeit und Verlust-
winkel des Reifens gezeigt. Im Anschluss wird die Wechselwirkung anderer
Fahrwerkskomponenten mit dem Reifen bezüglich des Schwingungskomforts
mittels Mehrkörpersimulation dargestellt und anhand vereinfachter analyti-
scher Modelle anschaulich nachvollzogen. Damit die gewonnenen Erkennt-
nisse, welche die Reifensteifigkeit betreffen, wirtschaftlich überprüft werden
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können, wird eine Messmethode am stehenden Reifen zur Simulation einer
Messung am drehenden Reifen erarbeitet, um dann die Arbeit im letzten Kapi-
tel mit der Objektivierung der subjektiven Wahrnehmung zum fahrbahnerreg-
ten Schwingungskomfort im relevanten Frequenzbereich abzuschließen.
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2 Grundlagen
komfortrelevanter
Reifeneigenschaften
In diesem Kapitel soll der Reifen eingehend beschrieben und Untersuchungs-
möglichkeiten zur Beurteilung von wichtigen Eigenschaften dargestellt und
verglichen werden.
2.1 Reifenaufbau- und -materialien
2.1.1 Reifenaufbau
Das erste Patent für Luftreifen geht auf das Jahr 1845 zurück und wurde von
Robert William Thomson angemeldet [Zeller, 2009]. Jedoch ließ die Luftdich-
tigkeit zu wünschen übrig und den ersten brauchbaren Ansatz lieferte Dunlop
1888 für Fahrradreifen. Im Automobil lösten sie den hohlen Massivgummirei-
fen nach Einführung des Patents von William Bartlett ab. Er hatte als Erster
einen sinnvollen Ansatz zur Befestigung des Reifens auf der Felge präsentiert.
Weiterentwicklungen, wie Rußzugabe durch die Firma Goodyear, sowie den
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ersten Niederdruckreifen von Michelin, bis zum Radialgürtelreifen 1949, sorg-
ten für den Durchbruch des Luftreifens [Heißing und Ersoy, 2008]. Die heu-
tigen PKW-Reifen werden meist als Radialgürtelreifen aufgebaut. Ihre Cord-
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Abbildung 2.1: Radialreifenaufbau [Reimpell u. a., 1999]
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fäden weisen einen Winkel von ca. 88°-90° im Unterbau und im Gürtel 15°-
20° zur Reifenlängsrichtung auf [Lindemuth, 2006]. Die Vorteile gegenüber
den Diagonalgürtelreifen sind ein geringer Rollwiderstand und weniger Ver-
schleiß, bedingt durch den steiferen Gürtelaufbau [Gauterin, 2011b].
Der Kern sorgt für den festen Sitz auf der Felge und ist bestimmend für
komfort- und fahrdynamisches Verhalten. Die Seitenwand schützt die Karkas-
se gegen äußere Einflüsse, wohingegen die Innenseele den Reifen zusätzlich
abdichtet.
Nach [Reimpell u. a., 1999] werden die Hauptanforderungen an den Reifen in
folgende Gruppen eingeteilt:
• Fahrsicherheit
• Fahrverhalten
• Komfort
• Effizienz
• Umweltverträglichkeit
2.1 Reifenaufbau- und -materialien
Der Kontakt zur Straße wird durch die Lauffläche hergestellt (siehe Abbildung
2.1) und der Kraftschluss wird, aufgrund von Haft- und Gleitreibung, über eine
etwa 150 cm2 große Fläche zwischen Fahrbahn und Reifen gewährleistet [Am-
mon u. a., 2004b]. Die Gürtellage legt wesentliche Eigenschaften des Fahrver-
haltens fest und besteht aus einer Elastomermischung, welche mit verschiede-
nen Füllstoffen versetzt ist. Ungefüllte Reifen sind nach ca. 8000 km abgefah-
ren, wohingegen gefüllte Elastomere nach heutigem Standard dem Reifen eine
Lebensdauer von 64000 km bis 130000 km verleihen [Lebel, 1999]. Als Aus-
gangsmaterial sorgt Naturkautschuk, der aus dem Saft des Gummibaumes ge-
wonnen wird, für eine geringe Wärmebildung. Synthetischer Kautschuk weist
bessere Abrieb- und Rutschfestigkeit auf [Leister, 2009]. Der am häufigsten
eingesetzte Füllstoff ist Ruß, der durch die Bindung mit den Kautschukmole-
külen zu einer höheren Festigkeit beiträgt. In den 1960ern legte die Chemiein-
dustrie den Fokus auf Verbesserung des Herstellprozesses von Ruß. Dadurch
konnte der Speichermodul gesenkt und die maximale Dehnung erhöht wer-
den. Die 1970er Jahre sind in Nordamerika durch die Corporate Average Fuel
Economy geprägt. Darunter versteht man den nach Marktanteilen gewichteten
Flottenverbrauch, der die Automobilhersteller zwang die Reichweite pro Liter
Treibstoff zu erhöhen. Dies führte unter anderem zu Bestrebungen den Rollwi-
derstand des Reifens weiter zu reduzieren. Der große Durchbruch gelang hier-
zu in den 90er Jahren durch die Zugabe des Füllstoffs Silika in Verbindung mit
SBR. SBR ist die englische Abkürzung für Styrene Butadiene Rubber und be-
schreibt einen Synthesekautschuk mit üblicherweise 23,5% Styrol und 76,5%
Butadien. Der Vorteil dieser Mischung besteht darin, dass er sowohl die Hys-
teresenverluste reduziert als auch den Nassgrip erhöht [Lebel, 1999].
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2.1.2 Viskoelastische Eigenschaften
Die Viskoelastizität des Elastomers sorgt dafür, dass ein Teil der Deformations-
energie im Reifen elastisch gespeichert wird. Der andere Teil wird in Wärme
umgewandelt und geht irreversibel, ähnlich dem aerodynamischen Widerstand
und der Reibung im Latsch, verloren. Dieses viskoelastische Verhalten wird
meist durch eine periodische, sinusförmige Belastung abgeprüft. Das Aufbrin-
gen einer oszillierenden Dehnung γ mit der Kreisfrequenz ω resultiert bei ei-
nem linear elastischen Material in einer sinusförmigen Spannung σ , die der
Dehnung um δ vorauseilt.
ω = 2pi f (2.1)
γ(t) = γ0 · sin(ω · t) (2.2)
σ(t) = σ0 · sin(ω · t+δ ) (2.3)
Hier beschreibt γ0 die Dehnungsamplitude, f die Frequenz, σ0 die Spannungs-
amplitude und δ den Phasenwinkel.
Bei einem Phasenwinkel von 0° wird die gesamte dehnungsinduzierte Defor-
mation, wie bei einer idealen Feder, elastisch gespeichert. Eine Phasenver-
schiebung von 90° bedeutet eine komplette Dissipation der Energie, einem
idealen Dämpferelement gleichend (viskoses Verhalten). Da der Phasenwinkel
von Elastomeren zwischen 0° und 90° liegt, spricht man von viskoelastischem
Verhalten. Der komplexe Modul G∗ wurde hierfür als Beschreibungsgröße ein-
geführt.
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G∗ =ℜ(G)+ℑ(G)
= G′+ i ·G′′
=
σ0
γ0
· cos(δ )+ i · σ0
γ0
sin(δ )
(2.4)
2.1 Reifenaufbau- und -materialien
Abbildung 2.2: Phasenbeziehung zwischen Dehnung und Spannung
Der Realteil beschreibt den elastischen Anteil und wird als Speichermodul be-
zeichnet. Der Imaginärteil bezieht sich auf den rein viskosen Beitrag und fin-
det sich in der Literatur als Verlustmodul [Eyerer u. a., 2008]. Abbildung 2.3
stellt die Zusammenhänge grafisch dar. Bei rein elastischem Verhalten, ist die
Hysterese eine Gerade (strenggenommen müsste man statt von Hysterese von
dissipativen Kreisprozessen sprechen). Bei viskoelastischem Verhalten ist die
Fläche innerhalb der Hysterese ein Maß dafür, wieviel Energie WDiss irreversi-
bel in Wärme umgewandelt wurde und nach der Deformation nicht mehr zur
Verfügung steht. Nach Wegnahme der Deformation ist die vorhandene Energie
im System rein elastisch gespeichert. Mit V als dem deformierten Volumen er-
geben sich die elastisch gespeicherte Energie Wel und die dissipierte Energie
WDiss zu:
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Wel =V ·G′ · γ20 (2.5)
WDiss =V ·pi ·G′′ · γ20 (2.6)
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Abbildung 2.3: komplexer Modul und Hysteresenzusammenhänge nach [Wrana, 2014]
Der Tangens des Verlustwinkels gibt das Verhältnis von Verlust- zu Speicher-
modul wieder und beschreibt viele wichtige Eigenschaften des Reifens [Nord-
siek, 1985].
tan(δ ) =
G′′
G′
(2.7)
Die Hysterese der Reifenlauffläche ist in erster Näherung proportional zu
tan(δ ) [Brinke, 2002]. Folglich kann anhand der tan(δ )-Kurven eine Aussa-
ge über den Einfluss der Temperatur für den Füllstoff SBR 1500 getroffen
werden (siehe Abbildung 2.4).
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Abbildung 2.4: Reifeneigenschaften, tan(δ ) in Abhängigkeit der Temperatur [Nordsiek, 1985]
2.1.3 Temperaturabhängigkeit
Für reifentypische Elastomere liegt das Maximum der tan(δ )-Kurve im Be-
reich der Glastemperatur TG . Unterhalb dieser Temperaturschwelle sind Poly-
merketten unbeweglich und die C-C-Bindungen können nur schwer deformiert
werden. Als Thermoplaste werden jene Polymere bezeichnet deren Glastem-
peratur über der Raumtemperatur liegt. Bei Elastomeren befindet sich diese
unterhalb [Wrana, 2014]. Zur Erklärung des Glasprozesses gibt es mehrere
Beschreibungsansätze. Eine ist die des freien Volumens. Platzwechselvorgänge
können hier nur ablaufen, wenn genug freies Volumen vorhanden ist. Das freie
Volumen ist abhängig von der Temperatur. Ist die Temperatur hoch, steht aus-
reichend freies Volumen zur Verfügung damit Platzwechselvorgänge ungehin-
dert ablaufen können. Dies führt zu dem beobachtbaren viskosen Materialver-
halten.
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Temperatur- und Frequenzabhängigkeit verhalten sich bei Elastomeren gegen-
läufig. Dieser Effekt wurde sich von William, Landel und Ferry [William u. a.,
1995] zunutze gemacht, indem der Temperatureinfluss aus der Frequenzskala
abgeleitet wird:
logaT =− c1 · (T −TG)c2+(T −TG) (2.8)
Dabei ist aT ein Verschiebungsfaktor gegenüber der Frequenzskala. Damit
können Aussagen zum viskoelastischen Verhalten bei Temperaturänderung ge-
troffen werden. TG ist die Glastemperatur, c1 und c2 sind empirische Parameter,
mit den universellen Werten 9 und 100. Die Temperatureinflüsse sind in dieser
Arbeit nicht Gegenstand der Untersuchung.
In Abbildung 2.5 ist exemplarisch der Unterschied zwischen einem ausschließ-
lich mit Rußzusätzen versehenen Elastomer gegenüber einem mit Silika ange-
reicherten Elastomer zu sehen. Die Zugabe von Silika führt zu einer Reduktion
von tan(δ ) bei höheren Temperaturen, unter anderem in dem Bereich der für
den Rollwiderstand entscheidend ist. Der Nassgrip wird hingegen nur minimal
verbessert. Rußzugabe führt zu einer Änderung des Speicher- und Verlustmo-
duls (G’ und G”) und einer Zunahme der Hysteresenausprägung. Der Grund
für das differenzierbare Verhalten von Ruß gegenüber Silika liegt in den En-
ergieverlusten, verursacht durch die Zerstörung und Rekombination des Füll-
stoffnetzwerks bei zunehmender Temperatur.
2.1.4 Entfestigungseffekte
Führt man dynamische Versuche (Unterabschnitt 2.1.2) an einem gefüllten
Elastomer mit zunehmender Anregungsamplitude (γ0) durch, kann man eine
Abnahme des Speichermoduls G′ beobachten (siehe Abbildung 2.6). Dieser
Effekt ist nach seinem Entdecker A. Payne benannt, der diesen bereits in den
1960ern erstmals beschrieben hat [Payne, 1960]. Die physikalische Erklärung
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hierfür ist das zunehmende Aufbrechen von van-der-Waals Wechselwirkun-
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Abbildung 2.5: Exemplarische Temperaturabhängigkeit von tan(δ ) für ein mit Silika(o) und
Ruß(•) gefülltes Elastomer [Lebel, 1999]
gen innerhalb des Füllstoffnetzwerks mit steigender Deformationsamplitude
[Payne, 1960; Lion und Kardelky, 2004; Böhm, 2001; Wrana, 2014]. Der Ver-
lauf des Verlustmoduls verzeichnet erst einen Anstieg durch zunehmende Zer-
störung des Netzwerks. Am Maximum der Kurve laufen Zerstörungs- und Re-
kombinationsvorgänge gleichzeitig ab und sind im Gleichgewicht. Die dar-
auf folgende Abnahme von G′′ lässt sich anhand deutlich verringerter Cluster
durch zunehmende Dehnung erklären [Lion, 2006].
Das Kraus-Modell bietet hierfür einen Ansatz [Lion und Kardelky, 2004]:
G′(∆γ) = G′∞+
G′0−G′∞
1+(∆γ/∆γc)2m
(2.9)
G′′(∆γ) = G′′∞+
2(G′′m−G′′∞)(∆γ/∆γc)m
1+(∆γ/∆γc)2m
(2.10)
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∆γc ist die Dehnung bei der das Maximum des Verlustmoduls G′′m erreicht wird.
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Abbildung 2.6: Speicher- und Verlustmodul über der Dehnung für verschiedene Frequenzen
[Lion und Kardelky, 2004]
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Abbildung 2.7: Darstellung des Einflusses des Füllstoff-Füllstoff-Netzwerkes auf den Speicher-
modul [Payne, 1961]
G′0 beschreibt den Speichermodul bei kleinen Dehnungen, der bei zunehmen-
der Deformation ∆γ gegen G′∞ läuft. Gleiches gilt für den Verlustmodul G′′m, der
für große Amplituden asymptotisch auf G′′∞ zuläuft. m ist ein empirischer Expo-
nent, der aus Versuchsdaten gewonnen wird und von der fraktalen Dimension
der Füllstoffcluster abhängt [Lion und Kardelky, 2004]. Die Füllstoffe bilden
demnach ein Netzwerk aus Molekülen und Agglomeraten, die durch Van-der-
Waals-Kräfte verbunden sind. Durch eine äußere Kraft kann dieses Netzwerk
nach und nach aufgebrochen werden bis alle Füllstoff-Füllstoff-Bindungen ge-
löst sind [Böhm, 2001].
In Abbildung 2.7 sind die einzelnen Beiträge zum Speichermodul schema-
tisch illustriert. Die Amplitudenabhängigkeit wird in dieser Betrachtung allein
von dem Füllstoff-Füllstoff-Netzwerk beeinflusst. Das In-Rubber-Netzwerk
beschreibt die Wechselwirkung des Füllstoffs mit dem Kautschuk. Die hy-
drodynamische Verstärkung resultiert aus der Zunahme der Viskosität einer
Flüssigkeit durch Zugabe von starren, kugelförmigen Füllstoffen [Einstein,
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1911] (Formel 2.11). Die Polymermatrix beinhaltet die molekularen Zusam-
menhänge des reinen Polymers. In-Rubber-Netzwerk, hydrodynamische Ver-
stärkung und Polymermatrix spielen im Kraus-Modell eine untergeordnete
Rolle zur Klärung der Amplitudenabhängigkeit.
ηΦ = η · (1+2,5 ·Φ) (2.11)
Hierbei steht ηΦ für die Gesamtviskosität, Φ für den Volumenanteil des Füll-
stoffs und η für die Viskosität der Flüssigkeit.
Neuere Untersuchungen zeigen, dass bei Ruß-öl-Mischungen die beobachte-
ten Ergebnisse mit diesem Modell nicht mehr ausreichend beschrieben wer-
den. Deswegen wurde das Modell der variablen Netzbogendichte erarbeitet.
Dieses betrachtet ausschließlich die Wechselwirkung zwischen Füllstoff und
Polymermatrix [Maier, 1996].
Eine dem Payne-Effekt ähnliche Beobachtung zeigt der Mullins-Effekt, der bei
großen Dehnungen von 10% bis 100% auftritt. Bei anhaltender, zyklischer De-
formation ist ein Abfallen der Spannung zu sehen. Dies ist abermals durch das
Brechen physikalischer Molekülbindungen zu erklären. Ist das Netzwerk nach
wenigen Zyklen aufgebrochen, bleibt das Spannungsniveau erhalten, da kein
weiteres Lösen von Bindungen möglich ist. Erhöht man jedoch die Dehnung,
ist der Vorgang von neuem festzustellen. Bei Dehnungsreduktion tritt der Ef-
fekt nicht mehr auf. Folglich hängt der Mullins-Effekt von der maximalen Am-
plitude während der Belastungsgeschichte ab [Lion, 2006].
Im Fahrzeug wirken auf die Fahrwerkskomponenten und den Aufbau un-
terschiedliche Anregungen mit unterschiedlichen Frequenzen. Die Fahrbahn
beispielsweise verursacht eine stochastische Anregung. Das Fahrzeug als ein
Mehrkörpersystem weist im betrachteten Frequenzbereich mehrere Resonan-
zen auf, die in [Heißing und Ersoy, 2008] nachgelesen werden können. Das
führt zu multimodalen Beanspruchungen der Komponenten im Fahrzeug. Die
Auswirkungen von mono- und bimodaler Belastung an Elastomeren werden
ausgiebig von V. Härtel und C. Wrana dargelegt [Wrana u. a., 2003, 2008]. In
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Abbildung 2.8: Darstellung des Mullinseffekt für verschiedene Dehnungen [Lion, 2006]
den Untersuchungen werden handtellerförmige, rußgefüllte SBR-Proben her-
angezogen. Diese werden mit monomodaler und bimodaler sinusförmiger De-
formation angeregt. Die bimodale Messung setzt sich aus einer tieffrequenten
(tf) und einer hochfrequenten (hf) Sinusschwingung zusammen:
γ(t) = γt f · sin(ωt f · t)+ γh f · sin(ωh f · t) (2.12)
Die tieffrequente Schwingung wird konstant (10%; 0,1 und 1Hz) gehalten und
die hochfrequente analog zur monomodalen Messungen variiert von 0,1% bis
10% Dehnung. Die Frequenzen werden für die hochfrequente Anregung von
10Hz, 20Hz, 50Hz auf 100Hz erhöht. Für die Auswertung fouriertransformiert
man Weg- und Antwortsignal und innerhalb bestimmter Frequenzbereiche wer-
den die komplexen Moduli ausgewertet. Die Analyse zeigt, dass bei gefüllten
Elastomeren eine Abhängigkeit der hochfrequenten Moduli von den tieffre-
quenten Deformationen festzustellen ist. Diese sind umso ausgeprägter, je klei-
ner die Dehnung des hochfrequenten Signals ist.
G′h f = G
′
h f ,0−G′h f ,A · cos(2 ·ωt f · t) (2.13)
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G′′h f = G
′′
h f ,0−G′′h f ,A · cos(2 ·ωt f · t+pi) (2.14)
G′h f ,0 bzw. G
′′
h f ,0 sind die von der tieffrequenten Mode unabhängigen Anteile
und G′h f ,A bzw. G
′′
h f ,A die davon abhängigen. Der Einfluss der überlagerten, tief-
frequenten Schwingung nimmt mit zunehmender Frequenz der hochfrequenten
Schwingung und steigendem Grad der Füllstoffanteile zu. Der Speichermodul
G′h f und der Verlustmodul G
′′
h f nehmen gegenüber monomodaler Anregung
ab. Für große Dehnungen γh f nähern sich die Werte von mono- und bimoda-
len Versuchen einander an. In [Wrana u. a., 2003] schließen die Autoren auf-
grund der höheren Abhängigkeit bei aktiven Füllstoffen auf den Aufbau des
Füllstoffnetzwerks als Ursache. Die starke Frequenzabhängigkeit kann aber
nicht allein damit erklärt werden. "Mit der Annahme, dass zusätzlich Füllstoff-
Polymer-Füllstoff-Kontakte zur Stabilität beitragen, kann die überproportional
starke Frequenzabhängigkeit des Moduls bei der hochfrequenten Schwingung
bei kleinen Deformationen qualitativ aus dem Vergleich zur übrigen Polymer-
matrix veränderten viskoelastischen Eigenschaften der immobilisierten poly-
meren Zwischenschicht hergeleitet werden"[Wrana u. a., 2003].
Bei dem Konzept der immobilisierten Polymerschicht geht man, ähnlich dem
Ansatz der variablen Netzbogendichte, von nicht vernachlässigbaren Füllstoff-
Polymerkontakten aus (Abbildung 2.10).
Demnach können die Füllstoffcluster durch Aufbrechen der Füllstoff-Füllstoff-
Bindungen oder Desorption von Polymerketten in kleinere Cluster zerbrechen
und durch Dehnung der immobilisierten Polymerschicht können die Cluster
selbst gedehnt werden.
Der Speichermodul der immobilsierten Schicht ist deutlich höher als der der
Polymerschicht. Dehnt man das System, steigt der Abstand zwischen den Füll-
stoffoberflächen und führt zu einer Verringerung des Speichermoduls der Zwi-
schenschicht und damit zu einem weicheren Gesamtsystem. Eine Erhöhung der
Frequenz oder eine überlagerte Schwingung führen zur Reduktion des Moduls
der Zwischenschicht und folglich auch des Gesamtsystems [Wrana, 2014].
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Abbildung 2.9: Speichermodul hochfrequenter Dehnung bei Überlagerung einer tieffrequenten
Dehnung (0,1Hz und 10Hz) [Grollius, 2013] nach [Wrana u. a., 2003]
Abbildung 2.10: Schematische Darstellung des immobilisierten Konzepts [Wrana, 2014]
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2.1.5 Kriech- und Relaxationsverhalten
Kriech- und Relaxationsversuche stellen beide Prüfmethoden dar, mit denen
das zeitabhängige Verhalten von Materialien untersucht wird. Um viskoelasti-
sche Vorgänge zu verstehen, ist es sinnvoll sich vorab rein elastische im direk-
ten Vergleich zu rein viskosen Materialien anzusehen. Elastische Körper lassen
σ = E · ε (2.15)
τ = G · γ (2.16)
Die Spannung ist linear abhängig von der Dehnung ε = ∆ll0 und dem E-Modul
bzw. der Scherung γ und dem Schubmodul G. Ein viskoses Material hingegen
verhält sich wie eine newtonsche Flüssigkeit [Gottstein, 2014]:
σ = µ · ε˙ (2.17)
τ = η · γ˙ (2.18)
Danach ist die Scherspannung τ proportional zur Schergeschwindigkeit γ˙ mul-
tipliziert mit der Viskosität η .
Beim Kriechversuch wird schlagartig die Spannung (beim Relaxationsversuch
die Deformation) geändert und anschließend gehalten. Dabei wird der Defor-
mationsverlauf (beim Relaxationsversuch der Spannungsverlauf) über der Zeit
aufgezeichnet. In Abbildung 2.11 sind die Zusammenhänge für beide Versuche
aufgezeigt.
Beim Kriechversuch folgt mit der Spannungsänderung τ eine sofortige Deh-
nungsänderung nach Hook auf das Niveau γ1. Für lange Zeiten verhält sich
das Material viskos wie ein newtonsches Fluid und im Übergangsbereich ist
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sich nach dem Hook’schen Gesetz beschreiben:
2.1 Reifenaufbau- und -materialien
Abbildung 2.11: Kriech- und Relaxationsversuch viskoelastischer Materialien [Wrana, 2014]
ein exponentieller Zusammenhang zwischen Spannung und Deformation zu
erkennen und lässt sich nach [Wrana, 2014] wie folgt beschreiben:
γ(t) =
1
G(t)
·τ0 ·e0(t)+( 1η ) · t ·τ0 ·e0(t)+(
∫ ∞
−∞
l(τγ)(1−e(
t
τγ ))dτγ) ·τ0 ·e0(t)
(2.19)
mit der Sprungfunktion:
e0 =
 0; t < 01; t > 0
 (2.20)
l(τγ) (beim Relaxationsprozess h(τσ )) berücksichtigt den Umstand, dass in
Realität Kriechprozesse nicht mit einer einzigen Zeitkonstanten abfallen, son-
dern sich aus der Überlagerung vieler einzelner zusammensetzten.
Der Relaxationsversuch zeigt auf eine Deformation γ0 eine sofortige Span-
nungsänderung, entsprechend einem ideal-elastischen Material, mit anschlie-
ßender exponentieller Abnahme. Für lange Zeiten ergibt sich eine konstante
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Spannung, die für den Relaxationsversuch folgendermaßen formuliert werden
kann:
τ(t) = G0 ·δ (t)+
∫ ∞
−∞
h(τσ ) · e−(
t
τσ )dτσ +G∞ (2.21)
Dabei beschreibt G0 den Modul für t=0, δ (t) steht für die Dirac-Funktion, τσ
für die Relaxationsstärke und G∞ für den Modul bei t»0.
Die einfachste modellhafte Beschreibung der Relaxation lässt sich durch ein
Maxwell-Element realisieren [Grambow, 2002]. Dabei werden ein Feder- und
ein Dämpferelement in Reihe geschaltet (Abbildung 2.12). Die zeitliche Ände-
rung der Deformation lässt sich für den Kriechversuch nach den Formeln 2.16
und 2.18 wie folgt formulieren:
γ˙ges(t) = γ˙elast(t)+ γ˙viskos(t) (2.22)
γ˙ges(t) =
τ˙(t)
G
+
τ(t)
η
(2.23)
Für das Relaxationsexperiment ist die Deformation von Beginn des Experi-
ments an konstant (γ˙ges = 0) und es ergibt sich folgende Differentialgleichung
mit entsprechender Lösung:
τ(t) =−η
G
· τ˙(t) (2.24)
τ(t) = τ0 · e−t/
η
G (2.25)
η
G kann als Zeitkonstante τR aufgefasst werden. Hier ist Vorsicht geboten, da in
der Literatur τ sowohl zur Spannungsbezeichnung als auch zur Beschreibung
der Zeitkonstante verwendet wird. In dieser Arbeit bezeichnet τR im Folgenden
die Zeitkonstante.
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2.1 Reifenaufbau- und -materialien
Abbildung 2.12: Maxwell-Element
Abbildung 2.13: Zeitkonstante des Relaxationsversuchs
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Abbildung 2.14: Schematische Darstellung von Deformation und Relaxation eines Elastomers
[Popov, 2009]
2.14). Überlässt man das System danach sich selbst, streben die Molekülketten
wieder zurück in den Ausgangszustand maximaler Entropie [Popov, 2009].
Genauere phänomenologische Beschreibungen lassen sich in [Wrana, 2014;
Popov, 2009] nachlesen.
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Bei Aufbringen einer Deformation werden die verknäulten Molekülketten
des Elastomers aus dem Gleichgewichtszustand entflochten (siehe Abbildung
3 Schwingungsanregung
des Reifens
Die vorliegende Arbeit beschäftigt sich vorrangig mit fahrbahnerregten und
darüber hinaus teilweise mit reifenerregten Schwingungen. Deshalb werden in
diesem Kapitel auch kurz reifenerregte Schwingungen vorgestellt, die in ei-
nem späteren Kapitel von Bedeutung sein werden. Für tiefer gehende Zusam-
menhänge bezüglich physikalischer Schwingungen sei auf [Gauterin, 2011a;
Magnus u. a., 2013; Mitschke, 1997; Jazar, 2014] verwiesen.
3.1 Schwingungsanregung
durch die Fahrbahn
Die fahrbahnerregten Schwingungen ergeben sich durch Unebenheiten der
Fahrbahnoberfläche unterschiedlicher Ausprägung und werden über den
Übertragungspfad Fahrwerk für den Fahrer und die Insassen spürbar. Es kann
bei der Fahrbahnanregung zwischen stochastischen (Einzelhindernisse) und
periodischen Signalen unterschieden werden. Wird die Straßenoberfläche ab-
gescannt, wird aus dem stochastischen ein deterministisches Signal, wenn es
im Labor oder in der Simulation mehrfach als Anregung verwendet wird. Im
Verlauf dieser Arbeit werden verschiedene abgescannte Straßenoberflächen als
Anregung in der Simulation und Fahrzeugmessung dienen. Die Schwingun-
gen durch Unebenheiten werden über die Räder an die Radaufhängung gelei-
tet, gelangen über die Fahrwerksanbindungen zur Karosserie und von dort zu
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Tabelle 3.1: Fahrbahnerregte Schwingphänomene
Phänomen Frequenzbereich [Hz]
Nicken, Wanken, Heben 1 - 4
Motorstuckern 6 - 15
Stuckern, Mikrostuckern 10 - 20
den Schnittstellen mit dem Menschen: Lenkrad, Fußraum und Fahrersitz. Der
Reifen kann dabei bereits im höherfrequenten Bereich einen Großteil dieser
Schwingungen durch seine Nachgiebigkeit wegfedern [Ammon u. a., 2004a].
Bei Betrachtung von akustischen Phänomenen muss außerdem auch die Luft
als Schnittstelle zum Menschen einbezogen werden.
Durch die Resonanzen des Fahrzeugs treten die induzierten Schwingungen
an der Schnittstelle zum Menschen unterschiedlich stark hervor. Hub-, Nick-
und Wankschwingungen kennzeichnen die Schwingphänomene des Aufbaus
im Frequenzbereich 1Hz bis 4Hz. Durch den Phasenversatz der Fahrbahnan-
regung von Hinter- zu Vorderachse ergeben sich die Nickbewegungen. Analog
dazu führt eine Phasenverschiebung entsprechend der Spurweite zu Wankbe-
wegungen. Anregungen im Bereich 6Hz bis 15Hz werden geprägt durch die
ungefederte Masse sowie die Motormasse [Jörissen, 2012]. Die Achsschwin-
gungen werden als das Phänomen Stuckern und bei kleinen Anregungen, durch
beispielsweise rauen Asphalt, als Mikrostuckern bezeichnet.
[Iliev, 2011] zeigt in seiner Arbeit einen Systemansatz zur Beurteilung des
Fahrzeugs unabhängig von der Fahrbahn. Erarbeitet werden Messmethoden zur
Charakterisierung des Schwingungskomforts. Hieraus werden Übertragungs-
funktionen zur Bewertung von Schwingungsphänomen abgeleitet. Die subjek-
tive Betrachtung des Schwingungskomforts erfolgt hier nach VDI2057 und
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dient in erster Linie dazu, abzuschätzen, ob Abweichungen in der Simulations-
methodik subjektiv auflösbar sind. Die Fahrbahnanregung und deren Auswir-
3.1 Schwingungsanregung durch die Fahrbahn
kung auf Schwingungen des Fahrzeugs wurden weiterhin von [Fülbier, 2001]
untersucht. Hierbei liegt der Fokus auf der Luft- und Körperschallbetrachtung
bei der Überfahrt von Einzelhindernissen, einer transienten Anregung im Fre-
quenzbereich 10Hz−150Hz. Auch [Einsle, 2010] widmet sich in seiner Arbeit
dem Reifenverhalten bei transienten und extremen Fahrbahnmanövern. Als ein
Fazit zeigt er auf, dass beim Seitenkraftverhalten ein Verzögerungsansatz 1.
Ordnung durch die Einlauflänge nicht ausreichend ist und erweitert auf ein
Modell zweiter Ordnung. Außerdem wird beschrieben, dass die Schätzung der
Einlauflänge bei großen Radlasten zu gering ausfällt. Die Reifenvertikalsteifig-
keit für das Reifenmodell wird statisch gemessen. Den Einfluss von Straßen-
schäden und der Fahrbahnbeschaffenheit auf das Abrollgeräusch wird in [Ma-
sino u. a., 2017] untersucht, mit dem Ergebnis, dass es bei Straßenschäden ge-
genüber einer Straße in gutem Zustand zu einer Erhöhung von mindestens 4 dB
kommt. Einen Zusammenhang von Reifeneigenschaften und dem Fahrkomfort
untersuchte bereits [Peckelsen, 2017], indem er den Zielkonflikt zwischen den
Disziplinen Rollwiderstand, Querdynamik, Vertikaldynamik und Innengräusch
aufzeigt. Als wichtigen Reifenparameter weist er die Vertikalsteifigkeit aus. In
[Röski, 2012] wird der Einfluss der Fahrbahnanregung auf die Vertikaldyna-
mik durch die Ableitung synthetischer Ersatzanregungen aus Einzelhindernis-
sen dargestellt. Ein ähnliches Vorgehen zeigt [Knauer, 2010], er filtert die für
die Bewertung des subjektiven Empfindens relevanten Fahrbahnmerkmale und
bringt diese an einem Gesamtfahrzeug-Hydropulsprüfstand in Korrelation mit
den subjektiven Eindrücken. Dabei geht er nicht genauer auf den Übertra-
gungspfad im Fahrzeug ein. Ein Reifenmodell, welches die Schwingungsan-
regung des Reifens durch Straßenunebenheiten abbildet, wurde von [Grollius,
2013] aufgestellt. Hier wurden die Schwingformen des stehenden Systems bis
300Hz vermessen und anschließend der Einfluss des Rollzustandes auf diese
Schwingformen analysiert. Dabei zeigte sich, dass die Eigenfrequenzen des
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Systems gegenüber dem stehenden Reifen zu niedrigeren Werten verschoben
sind, was auf Materialentfestigungseffekte zurückzuführen ist.
3 Schwingungsanregung des Reifens
3.2 Reifenerregte Schwingungen
Der Hauptanteil der durch den Reifen induzierten Schwingungen im Fahr-
zeug, lässt sich bei ebener Fahrbahn auf die erste Radordnung zurückführen
[Pies, 2011]. Reifenkraftschwankungen können drei Ursachen haben, geo-
metrische Ungleichförmigkeit, Steifigkeitsungleichförmigkeit und Massenun-
gleichförmigkeit. Diese wirken in Kombination an der Radmitte und werden
hier im Einzelnen erläutert.
Reifenkraftschwankungen werden nach ihrer Wirkungsrichtung in Radial- (z-
Richtung), Tangential- (x-Richtung) und Lateralkraftschwankung (y-Richtung)
unterschieden und äußern sich als über den Reifenumlauf veränderliche Kraft
gemessen in der Radmitte [Neureder, 2002].
3.2.1 Steifigkeitsschwankung
über den Radumfang treten im Reifengummi fertigungsbedingte Inhomoge-
nitäten auf, die in Kombination mit den Überlappungen verschiedener Gürtel-
schichten zu messbaren Schwankungen in Radial-, Tangential- und Lateralkraft
führen. Im Englischen werden diese als Tire Non Uniformity (TNU) bezeich-
net. Eine modellhafte Beschreibung für die Steifigkeitsungleichförmigkeit lässt
sich durch einen Ansatz mit Elementarfedern zwischen Felge und der Lauf-
fläche des Reifens realisieren [Mitschke, 1997].
Geht man von einer gleichmäßigen, statischen Steifigkeit c¯ über dem Umfang
des Reifens aus, lässt sich die resultierende Kraft F bei einer Deformation z
wie folgt bestimmen:
30
F = c¯ · z (3.1)
3.2 Reifenerregte Schwingungen
Abbildung 3.1: Steifigkeitsungleichförmigkeitsmodell nach [Mitschke, 1997]
Beginnt das Rad mit der Winkelgeschwindigkeit ωR zu rotieren, bleibt die
Kraft konstant, solange sich die Steifigkeit als Funktion des Drehwinkels ϕ
nicht ändert. Weist die Steifigkeit Anisotropien über den Umfang auf und
nimmt man an, dass die Steifigkeiten um den Wert cn schwanken und mit
der Funktion f (ϕ) verteilt sind, beobachtet man eine zeitliche Änderung der
Kraft.
F = [c¯+ c1 · f (ϕ)] · z (3.2)
Bei einer sinusförmigen Steifigkeitsverteilung f (ϕ) = sin(ϕ) lässt sich die
Kraft wie folgt darstellen:
Fc = [c¯+ c1 · sin(ϕ)] · z (3.3)
Erweitert man diesen Ansatz um höhere Ordnungen n und verallgemeinert mit
Hilfe der Fourierschen Reihe, ergibt sich:
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Fc =
[
c¯+
n
∑
k=1
ck · sin(k ·ωR · t+αk)
]
· [zstat(R0)+ zdyn · sin(i ·ωR · t)] (3.4)
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Dabei ist zstat(R0) der Einfederweg in Abhängigkeit der Radlast R0, zdyn die si-
nusförmige Anregung durch den Stempel in Vielfachen i der Raddrehfrequenz
ωR und αk der Phasenwinkel zwischen den einzelnen Ordnungen und dem An-
regungssignal.
3.2.2 Massenungleichförmigkeit
Es gibt zwei Arten von Massenunwuchten. Auf der einen Seite die statischen
Unwuchten, die in radialer Richtung wirken. Sie entstehen durch Fliehkräfte
im Abstand r, die nicht im Gleichgewicht stehen.
Fm,stat = m · r ·ω2R (3.5)
Zum anderen können Momente durch Kräfte auftreten, die im lateralen Ab-
stand e zur Radnabe in radialer Richtung aufgebracht werden und versuchen
den Reifen gegen die Äquatorialebene des Reifens zu verdrehen[Neureder,
2002].
Mm,dyn = m · r ·ω2R · e (3.6)
Für Messungen in dieser Arbeit werden Massenungleichförmigkeiten in einer
Auswuchtmaschine so weit als möglich reduziert.
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3.2.3 Höhenschlag
Höhenschlag tritt auf, wenn der Reifen nicht exakt um den Mittelpunkt eines
idealen Kreises, sondern im Abstand h exzentrisch um einen anderen Punkt
rotiert.
Fh,exz = c ·
n
∑
k=1
hk · sin(k ·ωR · t+βk) (3.7)
Desweiteren können Ungleichförmigkeiten im Kraftverlauf durch eine Ovali-
tät im Reifen entstehen. Sie unterscheiden sich zur Exzentrität in ihrer Aus-
prägung durch doppelte oder mehrfache Erregerfrequenz, je nach Form der
Abweichungen [Mitschke, 1997].
3.2.4 Radialkraftschwankungen
Oben aufgeführte Kraftschwankungen treten kombiniert auf und sind auf den
ersten Blick im Kraftverlauf nicht differenzierbar. Weil die radialen Kraft-
schwankungen aufgrund von Steifigkeitsungleichförmigkeiten nur in gerin-
gem Maße von der Abrollgeschwindigkeit abhängen, können diese mit Low
Speed Tire Uniformity-Prüfmaschinen gemessen werden. Der Reifen rollt da-
zu mit kleiner Drehfrequenz von 1 Hz (7 km/h) auf einer Rolle ab und die
Kraftschwankungen werden erfasst [Lindemuth, 2006]. Diesen Low-Speed-
Untersuchungen stehen die High-Speed-Untersuchungen gegenüber, welche
unter anderem am Flachbahn-Reifen-Prüfstand (Abschnitt 4.1) durchgeführt
werden können. Dazu wird der Reifen bei geringer Radlast (200 N) durch die
Bandeinheit auf 240 km/h beschleunigt und anschließend wird das Rad mit
dem Zustellblock (siehe Abbildung 4.1) abgesenkt, so dass der Reifen bei defi-
nierter Radlast ausrollen kann. Mittels einer Ordnungsanalyse werden für jedes
Rad eines Satzes die Kraft- und Momentenschwankungen mit der 1.- 5. Ord-
nung über der Geschwindigkeit dargestellt [Grimm u. a., 2012]. In Abbildung
3.2 sind die Radialkraftschwankungen der ersten fünf Ordnungen einmal über
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der Geschwindigkeit und einmal über der Raddrehfrequenz zu sehen. Die erste
radiale Eigenfrequenz ist für die erste Ordnung nicht direkt zu erkennen, da
der Prüfstand lediglich Rollgeschwindigkeiten bis 240km/h erreicht. Dennoch
lässt sich aus dieser Messung die erste radiale Eigenfrequenz ableiten, die bei
ca. 75 Hz− 80 Hz liegt. Beispielsweise ist für die 5. Ordnung ein Maximum
bei 16Hz zu erkennen. Multipliziert man diese Frequenz mit fünf, ergibt sich
die erste radiale Eigenfrequenz bei 80Hz.
3.2.5 Tangentialkraftschwankungen
Die Tangentialkraftschwankungen hängen stark von der Geschwindigkeit ab
[Neureder, 2002]. Die Geschwindigkeitsabhängigkeit ergibt sich laut [Barz,
1988] aus der niedrigsten Eigenfrequenz des Reifens auf der Felge (35 HZ -
45 Hz) (siehe Abbildung 3.4), die sich aus dem Ersatzmodell in Abbildung
3.3 mit zwei Drehmassen θ1 und θ2 ergibt. Für die niedrige Eigenfrequenz
ist maßgeblich die Drehmasse θ1 verantwortlich, die dem Reifenlaufstreifen
entspricht. θ2 vereint in sich alle Massen, welche drehfest mit Rad verbunden
sind. [Barz, 1988].
Eine weitere Ursache für Geschwindigkeitsabhängigkeit der Tangentialkraft-
schwankungen ist die Drehimpulserhaltung, die zu tangentialen Wechselkräften
führt, die mit der Geschwindigkeit ansteigen. Außerdem führen auch Massen-
ungleichförmigkeiten zu Tagentialkraftschwankungen, da der Zentrifugalkraft-
vektor mit dem Reifen um dessen Mitte umläuft.
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3.2 Reifenerregte Schwingungen
Abbildung 3.2: High-Speed-Untersuchung der 1.- 5.Ordnung der Radialkrafschwankung
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Abbildung 3.3: Ersatzmodell für die Tangentialkraftschwankungen nach [Barz, 1988]
laterale Eigenmode befindet sich für den gemessenen Reifen bei ca. 50 Hz
(Abbildung 3.5).
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3.2.6 Lateralkraftschwankungen
Die Lateralkraftschwankungen sind wiederum nur in geringem Maße geschwin-
digkeitsabhängig [Neureder, 2002]. Sie sind das Resultat aus Querbewegungen
des Latsches während des Abrollens, deren hauptsächliche Ursache in geome-
trischen Ungleichmäßigkeiten liegt [Michelin, 2005; Barz, 1988]. Die erste
3.2 Reifenerregte Schwingungen
Abbildung 3.4: High-Speed-Untersuchung der 1.- 5.Ordnung der Tangentialkrafschwankung
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Abbildung 3.5: High-Speed-Untersuchung der 1.- 5.Ordnung der Lateralkraftschwankung
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4 Mess- und
Simulationsmethoden
für den Fahrkomfort
In diesem Kapitel werden die eingesetzten Messeinrichtungen und Analyseme-
thoden für diese Arbeit erläutert. Beginnend mit den Reifenprüfständen, über
Gesamtfahrzeuguntersuchungen, bis hin zu einem Ride-Simulator für subjek-
tive Untersuchungen werden Aufbau und Auswertemethoden dargestellt. Zu-
sätzlich werden die verwendeten Simulationsmöglichkeiten beschrieben.
4.1 Reifenprüfmethoden
Der Reifen wird überwiegend hinsichtlich der Größen Steifigkeit und Verlust-
winkel untersucht. Hierfür wird er als Einzelkomponente auf zwei Messein-
richtungen analysiert, die im Folgenden beschrieben werden.
4.1.1 Flachbahn-Reifen-Prüfstand
Der Flachbahn-Reifen-Prüfstand (FRP) wird eingesetzt, um dynamische Mes-
sungen mit Geschwindigkeiten von 0 km/h bis 250 km/h durchzuführen. Er
besteht aus den drei Grundbausteinen:
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Abbildung 4.1: Aufbau Flachbahn-Reifen-Prüfstand
• hydraulisch angetriebene Flachbahneinheit
• Zustellblock mit 6-Komponentenmessnabe
• Schwingfundament (310t) zur Gebäudeabkopplung
Der Aufbau ist in Abbildung 4.1 skizziert. Ein massives Schwingfundament
gewährleistet störfreie Messungen. Die Bandtrommeln treiben das Stahlband
an, welches wiederum den Reifen in Rotation versetzt. Der Hydropulser (HP)
kann verschiedene Anregungssignale wie Sägezahn, Rechteck oder Sinus mit
einer maximalen vertikalen Verschiebungsamplitude von 20 mm generieren.
Jedoch kann für große Amplituden nicht mehr die maximale Frequenz von ca.
120 Hz angefahren werden. In Tabelle 4.1 sind die relevanten Amplituden mit
den jeweils realisierbaren Frequenzbereichen aufgelistet.
Mit dem vertikalen Zustellblock kann der Einfederweg variiert und dadurch
verschiedene Radlasten eingestellt werden. Die Radlast kann über einen Regel-
kreis mit der 6-Komponenten-Kraftmessnabe als Messglied (siehe Abbildung
4.3) konstant gehalten werden. Zusätzlich lässt die dynamische Kraftmessna-
be Steifigkeitsmessungen des Reifens zu. Hierzu wird eine Sinusanregung auf
den Reifen aufgebracht, bei der die Frequenz f = 2piωP kontinuierlich (Tabelle
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Abbildung 4.2: Foto Flachbahn-Reifen-Prüfstand
Tabelle 4.1: Pulsamplituden und entsprechende Frequenzbereiche
Amplitude [mm] Frequenzbereich [Hz]
1 4-30
2 4-25
3 4-20
4 4-15
5 4-12
6 4-10
7 4-8
8 4-6
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Abbildung 4.3: 6-Komponenten-Kraftmessnabe
4.1) erhöht wird. Die Verschiebungsamplitude γ0 und die mittlere Radlast R0
bleiben dabei konstant.
γ(t) = γ0 · sin(ωP · t) (4.1)
Die Vertikalkraft ist entsprechend Unterkapitel 2.1.2 und Abbildung 2.2 um
den Phasenwinkel δ gegenüber der Anregung verschoben:
F(t) = F0 · sin(ωP · t+δ ) (4.2)
Zur weiteren Auswertung werden die aufgezeichneten Weg- und Kraftsignale,
um die Pulsfrequenz ( fP = 2piωP), mit einem Trackingfilter (Bandpass) aufbe-
reitet. Dies dient in erster Linie dazu, die Signale von den Radialkraftschwan-
kungen (RKS) des Rad-Reifen-Systems zu bereinigen, die in Abschnitt 3.2.4
beschrieben werden. Anschließend wird eine Sinusanpassung (Formel 4.3) für
jede Frequenz vollzogen, indem die Parameter A und B durch eine nichtlineare
Optimierung auf die entsprechende Sinusschwingung angepasst werden. Aus-
gehend davon kann der Betrag der Amplitude und der Phasenwinkel berechnet
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Abbildung 4.4: Hysterese des stehenden Reifens
werden. Eine Sinusanpassung ist hier zulässig, da die Hysterese der Rohda-
ten das klassische Verhalten eines viskoelastischen Materials zeigt (Abbildung
4.4). In Abbildung 4.5 ist die Fourier-Transformation eines ungefilterten Kraft-
signals im Zeitbereich zu sehen.
C(t) = AC · sin(ωP · t)+BC · cos(ωP · t) (4.3)
|C|=
√
A2C +B
2
C (4.4)
tan(δC) =
AC
−BC (4.5)
C ist in den Formeln ein Platzhalter für γ oder F . Berechnet man die Pha-
senwinkel für C = F und C = γ , kann aus der Differenz beider Phasen der
Verlustwinkel abgeleitet werden.
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Abbildung 4.5: Fourier-Transformation eines Messsignals bei 2,4 bar, 1mm-Anregung,
140 km/h, 2,2 Hz Anregungsfrequenz
Es sind die Anregungsfrequenz des Stempels bei 2,2 Hz und die verschiede-
nen Ordnungen der Radialkraftschwankungen zu erkennen. Die erste Ordnung
liegt für die Geschwindigkeit von 140 km/h und einem Reifen der Dimension
245/45R17 bei fR = 19 Hz.
fR =
v
2pir
(4.6)
In Abbildung 4.6 ist das unbearbeitete Messsignal sowie die Sinusanpassung
auf die Pulsfrequenz des Stempels dargestellt. Zusätzlich ist das Signal der
Sinusanpassung überlagert mit der 1. Ordnung der Radialkraftschwankung zu
sehen.
Ausgehend von den berechneten Beträgen des Kraft- und Wegsignals kann die
dynamische Steifigkeit des Reifens bei stehendem und drehendem Rad über
der Frequenz abgeleitet werden. Dies ist in Abbildung 4.7 für einen Reifen mit
der Dimension 245/45R18 gezeigt.
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4.1 Reifenprüfmethoden
Abbildung 4.6: Kraftmessignal 2,4bar, 1mm-Anregung, 140km/h, 2,2Hz
Die Messung am stehenden Reifen weist eine deutlich höhere Steifigkeit auf
als die am rotierenden. Die genaue Ursache dazu wird in Kapitel 8 analysiert.
Weiterhin ist zu beobachten, dass die Steifigkeit mit der Frequenz zunimmt.
Die Gradienten sind hierfür für das stehende und das rotierende Rad ähnlich.
Dies folgt aus den viskoelastischen Eigenschaften des Reifens und tritt auch bei
ungefüllten Elastomeren auf [Lion, 2006]. Des Weiteren ist beim rotierenden
Reifen gut die Radialkraftschwankung bei der Raddrehfrequenz fR = 19 Hz zu
erkennen. Hier fallen Bandpassfilterbereich (um die Pulsfrequenz fP) und die
erste Ordnung der Radialkraftschwankung zusammen, so dass die RKS in die-
sem Bereich nicht herausgefiltert werden. An der Ausprägung dieser Schwan-
kungen lässt sich erkennen wie gleichförmig der Reifen in Bezug auf Kraft-
schwankungen gefertigt ist.
Abbildung 4.8 zeigt die Verlustwinkel, welcher aus der Differenz der absoluten
Phasen der Weganregung und Kraftantwort nach Formel 4.5 gebildet wird, für
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das stehende und das drehende Rad. Wie die Steifigkeit ist der Verlustwinkel
des rotierenden Reifens ebenfalls kleiner als der des Stehenden, worauf später
genauer eingegangen wird.
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Abbildung 4.7: Reifensteifigkeitsmessung über Frequenz bei 0 km/h und 140 km/h (Anregungs-
amplitude 1 mm)
Abbildung 4.8: Reifenverlustwinkelmessung über Frequenz bei 0km/h und 140 km/h (Anre-
gungsamplitude 1 mm)
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Abbildung 4.9: Radialsteifigkeit bei verschiedenen Rollgeschwindigkeiten. Die Radialkraft-
schwankungen sind als Ausschläge erkennbar und treten mit zunehmender Rota-
tionsgeschwindigkeit bei entsprechend höheren Frequenzen auf.
Die in Kapitel 3.2.4 erläuterten Radialkraftschwankungen können auf dem
Flachbahn-Reifen-Prüfstand beobachtet werden. Abbildung 4.9 zeigt die Radi-
alsteifigkeiten über der Frequenz für verschiedene Geschwindigkeiten mit den
sichtbaren Kraftschwankungen zu den jeweiligen Drehfrequenzen (siehe Ta-
belle 4.2) für einen Reifen der Dimension 245/45R17. Die peak-to-peak-Werte
(siehe Abbildung 4.9) nehmen mit zunehmender Geschwindigkeit (Raddreh-
frequenz) leicht zu. Eine Erklärung hierfür könnte sein, dass der Reifen ei-
ne Steifigkeits- oder Geometrieungleichförmigkeit bei vergleichsweise kleiner
Massenungleichförmigkeit aufweist. Dies würde mit zunehmender Abrollge-
schwindigkeit zu einer Erhöhung der Materialsteifigkeit bei steigender Walk-
frequenz führen. Eine weitere Erhöhung der Wechselkräfte ergäbe sich aus
der über der Rollgeschwindigkeit quadratisch ansteigenden kleinen Massen-
ungleichförmigkeit.
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Tabelle 4.2: Drehfrequenzen für Reifen der Dimension 245/45R17
Geschwindigkeit [km/h] Drehfrequenz [Hz]
40 5.5
60 8
80 11
100 14
120 16.5
160 22
180 25
Betrachtet man bei rotierendem Rad die Steifigkeit mit zunehmender Anre-
gungsamplitude zdyn, ist eine Abnahme der Peak-to-Peak-Werte der Radial-
kraftschwankungen (RKS) zu erkennen (Abbildung 4.10).
4.1.2 Federpresse
Bei dieser Messmethode wird der Reifen über einen Linearantrieb auf eine
Waage gedrückt. Aus der resultierenden Hysterese von Kraft über Einfeder-
weg kann wiederum die Steifigkeit abgeleitet werden [Leister, 2009]. Dieser
Versuch wird meist bei sehr kleinen Geschwindigkeiten vollzogen, weswe-
gen man auch von quasi-statischer Messung spricht. In Abbildung 4.11 sind
die Hysteresen für die quasi-statische Messung und die dynamische Messung
bei stehendem und drehendem Reifen auf dem FRP zu sehen. Bei der quasi-
statischen Messung wird der Reifen vom unbelasteten Ausgangszustand bis zu
einer bestimmten Radlast eingefedert und anschließend wieder ausgefedert bis
der Reifen wieder komplett entlastet ist. Der Einfederpfad ist der obere Teil
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Abbildung 4.10: Radialsteifigkeit bei verschiedenen Anregungsamplituden (Rollgeschwindigkeit
140 km/h).
der Hysterese. Die Hysterese entsteht aufgrund irreversibler Prozesse der Ma-
terialdämpfung, die beim Einfedern aufgrund der zusätzlichen Dämpfkraft zu
einer höheren und beim Ausfedern zu einer niedrigeren Gesamtkraft führt.
Für die dynamische Messung wird der Reifen erst auf eine bestimmte Radlast
eingefedert. In diesem Fall liegt diese bei R0 = 4500 N, was für das untersuchte
Rad der Dimension 255/45R17 einen Einfederweg von 22 mm bedeutet. Aus-
gehend von diesem Ausgangszustand wird der Reifen dann durch den Stempel
mit der Amplitude 2 mm bei 2,2 Hz angeregt. Die Steigung der Hysterese ist
hier entsprechend Abbildung 4.7 beim stehendem Rad am FRP steiler als für
das rotierende Rad. Die dissipierte Energie WDiss, die sich aus der Fläche inner-
halb der Hysterese ableiten lässt (siehe Unterkapitel 2.1.2), ist beim drehenden
Rad geringer als beim Stehenden, was in Übereinstimmung mit den Messungen
aus Abbildung 4.8 ist.
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Abbildung 4.11: Hysteresen für quasi-statische und dynamische Messung bei stehendem und
drehendem Rad für den gleichen Reifen
4.1.3 Zwei-Komponenten-Prüfstand
Mit dem Zwei-Komponenten-Prüfstand (ZKP) können Dämpfer, Dämpfer mit
Kopflager, gesamte Federbeine, einzelne Gummilager sowie hydraulische Mo-
torlager hinsichtlich ihrer dynamischen und statischen Eigenschaften unter-
sucht werden. Dazu wird der Prüfling vertikal zwischen einem dynamischen
Erreger und einer Kraftmessdose montiert. Horizontal besteht die Möglichkeit
eine zweite Kraftanregung aufzubringen, woraus sich der Prüfstandsname ab-
leitet. Die statische Einstellung und der dynamische Erreger werden jeweils
hydraulisch betrieben.
In dieser Arbeit wird der Prüfstand zur Ermittlung von Steifigkeit und Dämp-
fungsgrad der Komponenten Dämpfer, Kopflager und Federbein herangezogen,
entsprechend den in Kapitel 2 vorgestellten Definitionen.
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Abbildung 4.12: Schema des Zwei-Komponenten-Prüfstands (ZKP) [Grimm u. a., 2012]
Zur dynamischen Steifigkeits- und Dämpfungsgradbestimmung wird die Fre-
quenz bei konstanter Dämpfergeschwindigkeit variiert. Dazu wird die maxi-
male Geschwindigkeit beim Durchfahren einer Schwingungsperiode im Null-
punkt gewählt (Abbildung 4.13). Die Frequenz kann von 0,5 Hz bis 50 Hz
durchfahren werden.
4.2 Mobile Messung
Um Fahrkomfortuntersuchungen und die Auswirkung verschiedener Fahr-
werkskomponenten zu untersuchen sind Messungen am Gesamtfahrzeug not-
wendig [Becker, 2005]. Zur Evaluierung der Schwingungen werden in dieser
Arbeit Beschleunigungssensoren der Firma PCB Piezotronics am Radträger,
Sitz, Motor und am Lenkrad angebracht. Darüber hinaus werden weitere rele-
vante Stellen nach Bedarf mit Aufnehmern bestückt. Die Sensoren werden in
den Koordinaten nach DIN 70020 ausgerichtet. Der Ursprung des kartesischen
Koordinatensystems befindet sich in der Mitte des Fahrzeugs auf Höhe der
Vorderachse (VA), wie in Abbildung 4.14 gezeigt wird.
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Abbildung 4.13: Kraft-Weg-Hysterese
Abbildung 4.14: Koordinatensystem für das Gesamtfahrzeug nach DIN 70020
Triaxiale Beschleunigungssensoren (PCB Model 354C03) werden an der Sitz-
schiene, nahe den Befestigungselementen des Sitzes, an der Karosserie plat-
ziert, um dort die eingeleiteten Schwingungen zu erfassen. Am Radträger die-
nen die Sensoren zur Identifikation der induzierten Vibrationen über den Reifen
(Abbildung 4.15). Die Messdatenerfassung erfolgt mit einem Messsystem der
Firma Müller-BBM VibroAkustik Systeme GmbH, welches die Rohdaten aller
Sensoren in den drei Raumrichtungen separat erfasst.
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Abbildung 4.15: Beschleunigungssensoren am Radträger und an der Sitzschiene
Ausgehend von den Zeitrohdaten der Aufnehmer an den vier Positionen der
Sitzschiene vorne links (VL), vorne rechts (VR), hinten links (HL) und hinten
rechts (HR) können die Wank-, Nick-, Gier- und Hubbewegungen [Klosfelder,
2001] berechnet werden. Weiterhin wird ein Fahrersitzkonsolenreferenzpunkt
(RP) gebildet, der aktuell in den Fachabteilungen als Standardwert zur Kom-
fortbeurteilung eingesetzt wird. Dieser befindet sich auf Höhe der Brust (siehe
Abbildung 4.16) und bildetet die translatorischen (x-, y- und z-Richtung ) und
rotatorischen (Wanken, Nicken, Gieren) Beschleunigungen in ihren jeweiligen
Kennwerten ab (Formeln 4.16, 4.17, 4.18, 4.12, 4.13, 4.15).
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Abbildung 4.16: Erforderliche Sitzmaße und Fahrersitzreferenzpunkt (RP)
4.2.1 Bewegung der Radträger
Mit den Zeitschrieben der Beschleunigungssensoren in allen drei Raumrich-
tungen an den vier Radträgern können die gleich(g)- und wechselseitigen(w)
Achsbeschleunigungen ermittelt werden (Formeln 4.8, 4.9, 4.10, 4.11).
aVAx/zg (t) =
aRadV Lx/z(t)+aRadV Rx/z(t)
2
(4.8)
aVAx/zw (t) =
aRadV Lx/z(t)−aRadV Rx/z(t)
2
(4.9)
aHAx/zg (t) =
aRadHLx/z(t)+aRadHRx/z(t)
2
(4.10)
aHAx/zw (t) =
aRadHLx/z(t)−aRadHRx/z(t)
2
(4.11)
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4.2.2 Aufbaubewegungen
Die rotatorischen Aufbaubewegungen werden erst in der Konsolenebene be-
rechnet, um sie dann anschließend auf den Referenzpunkt umzurechnen. Dazu
sind die in Abbildung 4.16 gezeigten Abstände A (Abstand Sensoren vorne zu
hinten) und B (Abstand Sensoren links zu rechts) zu ermitteln.
Wanken:
aWanken(t) =
aV Rz(t)−aV Lz(t)
2B
+
aHRz(t)−aHLz(t)
2B
(4.12)
Nicken:
aNicken(t) =
aV Lz(t)−aHLz(t)
2A
+
aV Rz(t)−aHRz(t)
2A
(4.13)
Gieren:
aGieren(t) =
aHLy(t)−aV Ly(t)
2A
+
aHRy(t)−aV Ry(t)
2A
(4.14)
Die Sitzanbindung lässt sich nur bis etwa 10Hz als Starrkörper annähern, wes-
wegen zusätzlich die torsionale Bewegung der Konsole berechnet wird [Grimm
u. a., 2012]:
Torsion:
aTorsion(t) =
aHRz(t)−aHLz(t)
AB
− aV Rz(t)−aV Lz(t)
AB
(4.15)
Durch Hinzunahme der torsionalen Beschleunigung wird bei der Berechnung
des Referenzpunktes, unter Annahme eines Starrkörperansatzes, der Fehler in
Bezug auf die flexible Sitzanbindung minimiert. Der Referenzpunkt lässt sich
als Vektor aus den folgenden Einzelrichtungen berechnen:
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aRPx(t) =
[
aV Lx(t) ·
(
1− C
B
)
+aV Rx(t) ·
(
C
B
)]
·
(
1− E
A
)
+
+
[
aHLx(t) ·
(
1− C
B
)
+aHRx(t) ·
(
C
B
)]
·
(
E
A
)
+
+
[
aV Lz(t)−aHLz(t)
A
·
(
1− C
B
)
+
+
aV Rz(t)−aHRz(t)
A
·
(
C
B
)]
·G
(4.16)
aRPy(t) =
[
aV Ly(t) ·
(
1− C
B
)
+aV Ry(t) ·
(
C
B
)]
·
(
1− E
A
)
+
+
[
aHLy(t) ·
(
1− C
B
)
+aHRy(t) ·
(
C
B
)]
·
(
E
A
)
+
+
[
aV Rz(t)−aV Lz(t)
B
·
(
1− E
A
)
+
+
aHRz(t)−aHLz(t)
B
·
(
E
A
)]
·G
(4.17)
aRPz(t) =
[
aV Lz(t) ·
(
1− C
B
)
+aV Rz(t) ·
(
C
B
)]
·
(
1− E
A
)
+
+
[
aHLz(t) ·
(
1− C
B
)
+aHRz(t) ·
(
C
B
)]
·
(
E
A
) (4.18)
Mit der Fast-Fourier-Transformation (FFT) (Tabelle 4.3) erfolgt die Vektor-
bildung für jeden Block. Damit wird die Phasenlage immer innerhalb eines
Blockes gebildet und damit der korrekte Vektorbetrag ermittelt.
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Tabelle 4.3: FFT-Parameter
Fensterfunktion Hanning
Amplitude root mean square
Frequenzauflösung 0,25Hz
Fensterüberlappung 80%
Die Vektoren werden für die Fahrgeschwindigkeiten 50km/h, 60km/h, 70km/h,
80km/h und 90km/h gemittelt, um einen Informationsverlust durch den Kamm-
filter-Effekt zu minimieren [Schickedanz, 2012]. Dieser kommt durch den Pha-
senversatz δ von Vorder- zu Hinterachse zustande und ist abhängig vom Rad-
stand l und der Fahrtgeschwindigkeit v.
δ =
2pil f
v
(4.19)
4.3 Anregungsprofile
Oben geschilderte, mobile Messungen am Gesamtfahrzeug lassen sich sowohl
am Prüfstand (z.B. einer Vier-Stempel-Anlage) mit synthetischen Signalen,
als auch direkt auf der Straße durchführen. Hier werden ausschließlich Stra-
ßenmessungen betrachtet, denn so besteht die Möglichkeit Schwingungen im
kundenrelevanten Versuchsumfeld zu untersuchen. Die Fahrbahn soll zum ei-
nen eine geeignete Aufbauanregung, zum anderen eine sinnvolle Anregung im
Achs- und Motoreigenfrequenzbereich bieten. Zusätzlich sind verschiedene
Anregungsniveaus der Straße darzustellen, um alle Betriebspunkte der Fahr-
werkskomponenten abzudecken. Zur Beschreibung der Straßenoberfläche hat
sich die Spektrale Dichte der Unebenheiten φ durchgesetzt [Steinauer, 1992]
(Abbildung 4.17). Strecke 1, mit der geringsten Anregung, befindet sich auf
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Abbildung 4.17: PSD-Signale der angewendeten Anregungsprofile
dem internen Daimler-Prüfgelände in Sindelfingen. Sie beinhaltet eine gerin-
ge tieffrequente Anregung und ist zur Anregung des Phänomens Mikrostu-
ckern geeignet. Strecke 2 und Strecke 3 sind Straßen in schlechtem Zustand
mit deutlich höherem Energieeintrag im Aufbaueigenfrequenzbereich. Dabei
weist Strecke 2 im Aufbaueigenfrequenzbereich geringere Amplituden auf als
dies bei Strecke 3 der Fall ist. Die drei Anregungsprofile wurden zusätzlich
digitalisiert, um sie als Anregungssignale in der Simualtion nutzen zu können.
4.4 Ridesimulator
Der Ridesimulator der Daimler AG ist ein Schwingungsprüfstand in Hexapod-
Bauweise (siehe Abbildung 4.18). Um Bewegungen in allen Raumrichtungen
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zu gewährleisten, ist die Plattform auf sechs elektrischen Linearantrieben mon-
tiert. Gegenüber hydraulischen Antrieben bieten sich hier die Vorteile einer ge-
ringeren Peripherie und eines einfacheren Regelsystems [Dragon u. a., 2007].
Um die von den bereits dargestellten Straßenprofilen erregten Aufbaubewe-
gungen zu simulieren, kann vom Simulator ein Frequenzbereich von 0,7 Hz
bis 50 Hz resonanzfrei abgedeckt werden. In vertikaler Richtung werden We-
ge bis ±200 mm und in lateraler und longitudinaler Richtung bis zu ±220 mm
angefahren. Abspielbare Signale können sowohl aus Versuchsdaten mobiler
Messungen als auch aus Mehrkörpersimulationen generiert werden. Die Be-
schleunigungen an der Sitzkonsole (siehe Abschnitt 4.2), gewonnen aus Ver-
such oder Simulation, werden dabei unter Berücksichtigung der geometrischen
Beziehungen aufgespielt. Der große Vorteil der Evaluierung von Schwingungs-
phänomen am Ridesimulator liegt darin, dass zu vergleichende Varianten di-
rekt aufeinanderfolgend bewertet werden. Bei einem realen Fahrzeug entste-
hen durch Umbaumaßnahmen und den damit verbundenen größeren Pausen
zwischen den Varianten, sowie den Aufmerksamkeitsdefiziten durch Konzen-
tration auf die Fahrmanöver selbst, Einbußen in der Qualität der Subjektivbeur-
teilung. Zudem bleiben dem Probanden die Fahrzeugmarke wie auch -aufbau
verborgen und es wird sichergestellt, dass hierdurch keine unbewusste Vor-
konditionierung stattfindet [Jörissen, 2012]. Als nachteilig erweisen sich die
fehlenden Fahrgeräusche und das nicht vorhandene Lenkrad.
4.5 Simulationsumgebung
Die Simulationsmodelle der folgenden Untersuchungen sind aus ca. 100 star-
ren Körpern und einer flexibel abgebildeten Karosserie aufgebaut (siehe Ab-
bildung 4.19). Die Flexibilität der Karosserie stellt sicher, dass Biege- und Tor-
sionseigenmoden genau beschrieben werden können.
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Abbildung 4.18: Der Ride-Simulator der Daimler AG [Jörissen, 2012]
Abbildung 4.19: Visualisierung des MKS-Modells
4.6 Reifenmodell
Für die Straßenüberfahrten wird das Reifenmodell RMODK-7 verwendet. Die-
ses besteht aus zwei Modellgruppen, um verschiedenen Ansprüchen der Mo-
dellierung gerecht zu werden. Die erste Modellguppe findet ihre Anwendung,
wenn keine kurzwelligen Fahrbahnunebenheiten vorhanden sind. Dann wird
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der Gürtel als elastische Basis auf der Felge modelliert und mit den Kontakt-
kräften beladen. Zur Fahrkomfortanalyse, mit kurzwelliger Fahrbahnanregung,
wird der Gürtel des Reifens diskretisiert und die Lagrange-Formulierung ange-
wendet. Die Kontaktflächenform und die Druckverteilung ergeben sich aus der
Strukturdynamik und hierzu werden die transienten Kontaktkräfte errechnet.
Die Bewegungsgleichungen werden mit dem Prinzip der minimalen virtuel-
len Arbeit abgeleitet und der Punkt ~ri berechnet sich mit der Beladung der
Strukturkraft ~Fi j, aus Dämpfung und Steifigkeit sowie der Kraft ~Fi, die sich aus
Kontakt und Fülldruck ergibt [Oertel und Fandre, 2001, 1999; Oertel, 2014].
δA = 0 =∑
i
(
∑
j
~Fi j +~Fi−mi~¨ri
)
δ~ri (4.20)
Gleichung 4.20 ist ein Differentialgleichungssystem 3.Ordnung, das es zu
lösen gilt. Das Gürtelmodell beinhaltet die Stahl- und Reyon/Nylon-Lagen zur
Abbildung der Struktur und deren Eigenschaften als Funktion der Lagendichte
und -orientierung [Oertel und Fandre, 1999].
Aktuelle Modellerweiterungen beziehen sich auf die Werkstoffmodellierung.
Das Material zwischen der Tragschicht aus Gürtel und Karkasse und den Kon-
taktpunkten an der äußeren Oberfläche besitzt nun innere Freiheitsgrade, die
die Formulierung von dynamischen Werkstoffeffekten erlauben. Diese Mo-
difikation wurde eingeführt, um Abhängigkeiten der Anregungsfrequenz und
-amplitude hinsichtlich dynamischer Reifensteifigkeit aufzunehmen, die im
Rahmen dieser Arbeit erarbeitet und zur Verfügung gestellt wurden. Auf der
Lauffläche sind virtuelle Sensoren (Abbildung 4.20) angebracht, damit der
Konflikt zwischen der Wellenlänge des Hindernisses und der höchsten abbild-
baren Eigenfrequenz des Reifens, mit wenig Rechenaufwand gelöst werden
kann [Oertel, 2014].
Zur Validierung der dynamischen Reifensteifigkeit von RMODK-7 wird der
Falchbahnreifenprüfstand aus dem Unterabschnitt 4.1.1 in der MKS-Umgebung
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nachgebildet. Dazu wird ein Reifen ausgewählt, der sowohl am Prüfstand ver-
messen, als auch für die Simulation parametriert wird. Anschließend werden
die beiden Steifigkeiten aufeinander abgestimmt (Abbildung 4.21). Der Fre-
quenzverlauf kann entsprechend der Realität mit dem Modell quantitativ und
qualitativ realisiert werden.
Abbildung 4.20: Der Querschnitt des RMODK-7 Modells von Gürtel und Lauffläche
[Oertel, 2014]
Abbildung 4.21: Validierung des Reifenmodells mit Messungen über der Frequenz
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Mehr und mehr rückt neben Qualität und Design, bei technisch zunehmend
ausgereifteren Automobilen, der Komfort in den Vordergrund. Das Sicherstel-
len qualitativ hochwertiger und zuverlässiger Produkte allein ist nicht mehr
ausreichend. Der Kunde erwartet darüber hinaus ein positives Fahrerlebnis von
seinem Fahrzeug.
Im deutschen Duden wird der Begriff Komfort wie folgt beschrieben [Duden,
1996]: auf technisch ausgereiften Einrichtungen beruhende Bequemlichkeiten,
Annehmlichkeiten; einen bestimmten Luxus bietende Ausstattung. Das wissen-
schaftliche Umfeld gibt keine einheitliche Definition und es lassen sich un-
terschiedliche Ansätze zur Eingrenzung finden. Hertzberg [Hertzberg, 1958,
1972] definiert 1958 den Komfort schlicht als das Ausbleiben von Diskom-
fort, welcher sich aus dem Erleiden von Müdigkeit, Schmerz und Beanspru-
chung zusammensetzt. Diskomfort lässt sich in biomechanische Einflüsse ein-
ordnen, wohingegen Komfort mit Gefühlen und Wohlbefinden erklärt wird
[Zhang u. a., 1996]. Die Wahrnehmung des Komforts muss dennoch immer erst
indirekt durch Sinnesorgane erfolgen und dann hinsichtlich der Erwartungen
eingeordnet werden. Auge, Ohr aber auch das Vestibularorgan (Wahrnehmung
von Eigenbewegung) und die sog. Mechanorezeptoren (Vibration, Schwingun-
gen) sind dabei die wesentlichen Bestandteile [Bubb, 2003]. Diskomfort ist
getrennt von Komfort zu betrachten und es gilt den Diskomfort, bei gleich-
zeitiger Steigerung des Komforts, zu reduzieren. Die Komfortpyramide nach
[Bubb, 2003], dem Ansatz von [Maslow, 1997] folgend zeigt eine Hierarchie,
nach der höhere Empfindungen erst als komfortmindernd wahrgenommen wer-
den, wenn untere Ebenen in der Pyramide befriedigt sind. Komfort ist in der
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Wissenschaft nicht eindeutig definiert und könnte für die Automobilindustrie
unterschieden werden in das unmittelbar physiologisch wahrnehmbare Sinnes-
empfinden anhand physikalischer Reize und der damit erweiterten Ebene, in
der durch Verknüpfung mit einer Erwartungshaltung eine Wahrnehmung gene-
riert wird. Die Erwartungen und Erfahrungen, welche die Wahrnehmung be-
einflussen werden in der Psychophysik untersucht und im nächsten Abschnitt
genauer beschrieben.
Geruch
Schwingungen
Licht
Akustik
Klima
Anthropometrie
Ästhetik
Abbildung 5.1: Komfortpyramide nach Bubb [Braess und Seiffert, 2013]
5.1 Sinnesphysiologische und
psychophysikalische Grundlagen
Die Physiolgie ist die Wissenschaft, welche sich mit den funktionellen Vor-
gängen des menschlichen Organismus befasst. Die Wechselbeziehungen des
Physischen mit dem Psychischem, also zwischen Reiz und der Empfindung,
wird durch den Bereich der Psychophysik abgedeckt [Duden, 1996].
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Abbildung 5.2: Schnitt durch die behaarte und unbehaarte Haut [Jörissen, 2012]
Die Sinnesphysiologie umfasst Umwelteinflüsse, die unsere Sinnesorgane an-
hand von Reizen beeinflussen. Die Reize verursachen Erregungen von Nerven-
fasern durch PotentialÄnderungen an Zellmembranen, die wiederum in senso-
rischen Gehirnzentren verarbeitet werden. In der Wahrnehmungspsychologie
wird zwischen Empfindung und Wahrnehmung unterschieden. Empfinden ist
das Umsetzen von Reizen in Information und die Wahrnehmung charakteri-
siert die erfahrungsgeprägte Interpretation des Reizes [Schmidt u. a., 2005].
Vibrationen und Schwingungen werden hauptsächlich von den Mechanorezep-
toren in der Haut detektiert [Lang und Lang, 2007]. Es wird zwischen lang-
sam und schnell adaptierenden Mechanosensoren unterschieden. Erstere re-
agieren auf lang anhaltende Reize wie das Körpergewicht, das auf die Fußsohle
wirkt. Letztere antworten nur auf bewegte mechanische Hautreize. Weiterhin
ist nach dem zeitlichen Verlauf des Reizes zu differenzieren. Die langsam adap-
tierenden Sensoren reagieren auf konstante Reize in Abhängigkeit von deren
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Abbildung 5.3: Reizschwellen verschiedener Rezeptoren über der Frequenz [Jörissen, 2012] nach
[Campenhausen, 1993]
Intensität. Schnell adaptierende Mechanorezeptoren wie die Haarfollikel re-
agieren auf Druckänderungen und das Vater-Pacini-Körperchen auf die Ände-
rungen der Geschwindigkeit (Beschleunigungen) und somit auf Vibrationen.
Das Vater-Pacini-Körperchen wird deshalb auch als Beschleunigungssensor
des Körpers bezeichnet. Es besteht aus einem marklosen Ende einer markhal-
tigen Nervenfaser. Bei sinusförmiger Anregung werden mit jeder Sinusperiode
Aktionspotentiale ausgelöst, wobei die minimale Amplitude mit ansteigender
Frequenz abnimmt [Schmidt u. a., 2005; Schmidt und Schaible, 2006].
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5.1 Sinnesphysiologische und psychophysikalische Grundlagen
Tabelle 5.1: Resonanzen des menschlichen Körpers [Rasmussen, 1983]
Amplitude [mm] Frequenz [Hz]
Kopf (axiale Mode) 25
Augapfel 30-80
Schultergürtel 4-5
Brust 60
Unterarm 16-30
Unterleibsmasse 4-8
Wirbelsäule 10-12
Hand 50-200
Beine 2-20
Die Sensorpotentiale werden in den Nervenenden selbst erzeugt und nicht in
den Zellen, die diese umgeben. Wird eine bestimmte Schwelle überschritten,
lösen diese Sensorpotentiale Aktionspotentiale aus, die an das Gehirn weiter-
geleitet werden (Abbildung 5.3).
Der menschliche Körper selbst ist biologisch und physikalisch ein äußerst
komplexes Gebilde und kann für niedrige Frequenzen als lineares mechani-
sches System aufgefasst werden. Die Resonanzen verschiedener Körperteile
führen dazu, dass verschiedene Intensitäten und Frequenzen unterschiedlich
wahrgenommen werden [Rasmussen, 1983] (Tabelle 5.1).
Die Psychophysik untersucht die Zusammenhänge zwischen der Reizstärke
und dem daraus resultierenden Empfinden unter anderem mit dem Ansatz des
Schwellenkonzepts. Der unter bestimmten Randbedingungen niedrigste Reiz,
der zu einem ersten Empfinden führt, wird als Reizschwelle bezeichnet. Der
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wiederum unter allen Randbedingungen minimale Reizwert legt die Absolut-
schwelle fest. So kann der Schwellenreiz beispielsweise über der Frequenz va-
riieren und als Absolutschwelle gilt in diesem Fall der niedrigste Schwellenreiz
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bei entsprechender Frequenz. Der Begriff Unterschiedsschwelle kennzeichnet
bei überschwelligen Reizen jenes Delta, das in Bezug auf einen Referenzreiz
aufgebracht werden muss, um einen Unterschied zwischen beiden Signalen zu
spüren [Schmidt u. a., 2005].
Populäre Ansätze zur Beschreibung liefern der Physiologe Ernst Heinrich We-
ber, der Physiker Gustav Theodor Fechner (dem Begründer der Psychophysik)
und der Psychologe Stanley Smith Stevens [Lennert, 2009]. Das Weber-Gesetz
besagt, dass ausgehend von einem objektiven Reiz I0 ein Reizdelta ∆I, einem
konstanten Verhältnis k folgend, initiiert werden muss, um es vom Ausgangs-
signal um den Wert ∆E unterscheiden zu können.
∆E = k
∆I
I0
(5.1)
G.T. Fechner erweitert diesen Ansatz indem er ihn differentiell formuliert und
anschließend integriert [Fechner, 1860]:
dE = k
dI
I0
(5.2)
E = k · ln(I)+C (5.3)
C ist die Integrationskonstante und mit I = I0 bei E = 0 wird C = −k · ln(I0)
und es ergibt sich als Weber-Fechner-Gesetz:
E = k · ln( I
I0
) (5.4)
Ausgehend von der Absolutschwelle I0 führt eine logarithmische Steigerung
des Reizes zu einer linearen Zunahme der Empfindungsstärke [Takagi u. a.,
2012].
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S. Stevens folgerte aus direkter Skalierung, dass die Beziehung zwischen Emp-
findungsstärke E und dem Reiz I in einer Potenzfunktion abgebildet werden
kann.
5.2 Bewertungsansätze
E = k(I− I0)n (5.5)
Der Exponent n gibt Auskunft über die Form der Kurve und unterscheidet sich
für verschiedene Sinnesmodalitäten.
5.2 Bewertungsansätze
Als Objektivierung wird im Allgemeinen "die Überführung eines Subjekti-
ven, also die individuelle Wahrnehmung eines Individuums, in das Objekti-
ve, eine Zustandsbeschreibung durch von einem Individuum unabhängige Ge-
setzmäßigkeiten und Parameter" verstanden. „In der Fahrzeugtechnik bedeu-
tet Objektivierung die Ermittlung von Zusammenhängen zwischen dem sub-
jektiven Empfinden der Fahrzeuginsassen bezüglich verschiedenster Kriterien
mit physikalischen Parametern, die das Fahrzeug bzw. den Fahrzustand be-
schreiben." [Bitter, 2005] Die Objektivierung des Schwingungskomforts er-
folgt meist durch die Quantifizierung der physikalischen Messgrößen Kraft
oder Beschleunigung. Diese wirken in den drei translatorischen und drei ro-
tatorischen Raumrichtungen und werden über die Kontaktstellen Hände, Ge-
säß/Rücken und Füße wahrgenommen. Grundsätzlich können die Schwingun-
gen nach ihrem zeitlichen Verlauf im Fahrzeug unterschieden werden:
• transient
• stationär
• periodisch
• stochastisch
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Die VDI 2057 [VDI 2057, 2002] und ISO 2613 [ISO 2631-1, 1997] stellen
jeweils ein Bewertungsverfahren für den stehenden und sitzenden Menschen
bei harmonischer Anregung bis 80Hz vor. [VDI 2057, 2002] ist eine überar-
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beite Version auf Basis von [ISO 2631-1, 1997]. Die Richtlinie fasst unter Be-
lastung äußere Randbedingungen zusammen, wie die Schwingung selbst oder
deren Einwirkdauer. Aus der Belastung folgt die Beanspruchung, welche in
die Bereiche Wohlbefinden, Leistungsfähigkeit, Gesundheit und Komfort un-
terteilt werden kann. Die Bewertung von Ganzkörperschwingungen wird nach
dem Prinzip gleicher Empfindung gebildet, die von Amplitude und Frequenz
abhängt. Hierfür wird ein frequenzabhängiger Faktor eingeführt (siehe Abbil-
dung 5.4), der die Schwingungen auf den Menschen in Abhängigkeit der Fre-
quenz berücksichtigt und gewichtet [Dupius, 1993; Griffin, 1993]. Das Maxi-
mum für die Gewichtung in z-Richtung liegt im Bereich zwischen 4 Hz und
16 Hz (in den im Fahrzeug beispielsweise das Phänomen Stuckern fällt). Für
die verschiedenen Einleitungsstellen in den Körper [Klinger, 1996; Hennecke,
1994] werden Gewichtungsfaktoren bereitgestellt. Zusätzlich ist zu erwähnen,
dass nach Aussagen von [Cucuz, 1992; Bitter, 2005; Lennert, 2009] stochasti-
sche Schwingungen gegenüber harmonischen um 10 % bis 45 % höher in der
Bewertung ausfallen.
[VDI 2057, 2002] legt nahe aus den gemessenen Beschleunigungen nach Ein-
leitungsstelle und Frequenz zu gewichten und den Effektivwert zu bilden.
awT =
√
1
T
∫ T
0
a2w(t)dt (5.6)
Dabei ist T die Dauer der Messung und aw die frequenzbewertete Beschleuni-
gung.
Ein energieäquivalenter Mittelwert wird gebildet, wenn sich an den Einlei-
tungsstellen verschiedene Richtungen überlagern.
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awv =
√
k2xa2wx+ k2ya2wy+ k2z a2wz (5.7)
5.2 Bewertungsansätze
Abbildung 5.4: Frequenzbewertung nach [VDI 2057, 2002]
Zur Beurteilung des Wohlbefindens sind die Faktoren kx = ky = kz = 1 zu set-
zen und zur Bewertung der Gesundheit kx = 1,6, kx = 1,4, kx = 1.
Mit Tabelle 5.2 lassen sich die gemessenen Schwingungen bezüglich des sub-
jektiven Empfindens einordnen.
[Mitschke und Klinger, 1998] stellt aufbauend auf [VDI 2057, 2002] eine Me-
thode zur Ableitung des fahrbahnerregten Schwingungskomforts für Fahrzeu-
ge mit einer bewerteten Schwingstärke vor. Weiter wird darauf hingewiesen,
dass die wesentlichen Beanspruchungen die vertikalen Beschleunigungen an
den Füßen und am Sitz sind. Das Fehlen des Lenkrads bei der Bewertung des
Schwingungskomforts auf dem Ride-Simualtor spielt somit eine untergeordne-
te Rolle. Zu einer ähnlichen Aussage bezüglich der erwähnten Dominanz der
Vertikalrichtung kommt [Griffin und Morioka, 2006].
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Tabelle 5.2: Subjektive Kategorisierung der Schwingungen nach [VDI 2057, 2002]
awT [ ms2 ] Wahrnehmung
≤ 0,01 nicht spürbar
0,015 Wahrnehmungsschwelle
- 0,02 gerade spürbar
- 0,08 gut spürbar
- 0,315 stark spürbar
≥ 0,315 sehr stark spürbar
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6 Zielsetzung der Arbeit
In dieser Arbeit werden Reifeneigenschaften untersucht und erläutert, die zu
einer fundierteren Bewertung des fahrbahnerregten Schwingungskomforts bei-
tragen sollen. Es gibt viele wissenschaftliche Arbeiten, die sich mit der Kompo-
nente Reifen oder dem Schwingungskomfort eingehend beschäftigen. Wurde
die Schwingungswahrnehmung mit Augenmerk auf dem Reifen untersucht,
handelt es sich großteils um raderregte Schwingungen. Beispielsweise gibt
es einige Ausarbeitungen zu raderregtem Schwingungskomfort, welche ein-
gehender die dafür notwendigen Reifenkenngrößen untersuchen [Pies, 2011]
[Barz, 1988]. Das Phänomen Motorstuckern, welches sich in einem ähnlichen
Frequenzbereich wie das fahrbahnerregte Achsstuckern abspielt, wurde aus-
giebig in [Klinger, 1996] analysiert. Auch die Untersuchung des Empfindens
von Gesamtfahrzeugschwingungen war bereits oft Bestandteil bestehender
Forschungsarbeiten [Mitschke und Klinger, 1998] [Wallentowitz u. a., 2018]
[Schickedanz, 2012] [Steinauer, 1992]. Jedoch war hier der Reifen nur eines
von vielen Übertragungsgliedern in der Kette der Anregungsübertragung und
der Fokus lag maßgeblich auf der Objektivierung des subjektiven Empfindens.
Meist wird bei der Objektivierung der Übertragungspfad nicht untersucht, son-
dern man beschränkt sich auf den physikalischen Fahrzeugkennwert, der zur
Objektivierung herangezogen wird [Jörissen, 2012]. In dieser Arbeit soll der
Zusammenhang beider Bereiche, Reifeneigenschaften mit deren Auswirkung
auf einen physikalischen Fahrzeugkennwert und die damit verbundene Schwin-
gungswahrnehmung und deren wechselseitige Beziehung hinsichtlich fahrbah-
nerregter Schwingungen im Fokus stehen und wo nötig, das jeweilige Feld um
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neue Erkenntnisse erweitert werden. Der Reifen spielt für den fahrbahnerreg-
ten Fahrkomfort, neben den eingehend untersuchten Komponenten Dämpfer
und Aufbaufeder [Stretz, 2011], eine dominante Rolle, da er durch seine phy-
sikalischen Eigenschaften maßgeblich bestimmt, wie Fahrbahnanregungen ins
Fahrzeug gelangen. Dies soll in der vorliegenden Arbeit genauer untersucht
werden.
Wie in Kapitel 3 dargestellt, setzte sich bereits [Fülbier, 2001] mit dem Schwin-
gungskomfort, in jenem Fall dem Luft- und Körperschall, bei Fahrbahnan-
regung auseinander. Hier wurden ausschließlich Einzelhindernisse wie bei-
spielsweise Dehnfugen betrachtet und das Augenmerk auf die Vorderachse
gelegt. Der Reifen wird für die Körper- und Luftschallbewertung hinsicht-
lich seiner Eigenfrequenzen vermessen und für eine dynamische Messung
der Reifenkräfte wird auf die Überfahrt einer Schlagleiste in einem Innen-
trommelprüfstand gesetzt. Daraus wird abgeleitet, welche Frequenzanteile des
Reifens durch die Schlagleiste angeregt werden. Hauptsächlich werden die
Wechselwirkungen im Fahrwerk für die Komponente Dämpfer und diverse
Fahrwerkslager untersucht, teilweise erst ab 30 Hz. "Körperschallpfade über
die Komfortlager der Vorderachse lassen sich hierbei als besonders dominant
für den Abrollkomfort identifizieren" [Fülbier, 2001]. Weiter wird zu den hör-
und spürbaren Eindrücken eine Objektivierung für wechselnd starke Einzel-
hindernisse mit unterschiedlichen Fahrzeugen durchgeführt. Ein Fazit hieraus
ist, dass bei verschieden dominanten Hindernissen die Fahrwerksvariationen
weniger oder gar nicht wahrgenommen werden. Außerdem werden transien-
te Störeinflüsse hauptsächlich über die Vorderachse als differenzierbar emp-
funden. Deswegen soll zur Ergänzung dieser Ergebnisse in der vorliegenden
Arbeit der Reifen für die Betrachtung des Übertragungspfades im spürbaren
Frequenzbereich 0 Hz− 30 Hz im Vordergrund stehen. Die Anregungen wer-
den für die Objektivierung nicht stark modifiziert, um die Unterschiede im
Übertragungspfad in den Vordergrund zu stellen. Es werden Eigenschaften des
Reifens variiert und die Auswirkungen auf das subjektive Empfinden wird auf
dem, in Kapitel 4 beschriebenen, Ride-Simulator durchgeführt. Damit wird
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gewährleistet, dass sich die Ergebnisse auf die rein spürbaren Schwingungen
beschränken und zu vergleichende Varianten, ohne Pause, direkt aufeinander-
folgend und ohne akustische Maskierungen bewertet werden können.
Die Analyse von Reifeneigenschaften bezüglich der Gesamtfahrzeugdynamik
in [Einsle, 2010] beschränkt sich hauptsächlich auf die Querdynamik und den
hierfür relevanten Reifenkenngrößen (Schräglauf, Seitenkraft etc.). [Peckel-
sen, 2017] untersucht in seiner Arbeit den Reifen hinsichtlich des Zielkonflikts
zwischen Rollwiderstand, Querdynamik, Vertikaldynamik und Innengeräusch.
Dabei geht er bei Betrachtung des Fahrkomforts auf den Einfluss der Reifen-
vertikalsteifigkeit ein. Für die modellhafte Betrachtung des Zielkonflikts der
vier Domänen weist er die Vertikalsteifigkeit bei 0 Hz und deren Steigung bei
14 Hz als wichtige Größen für seine Untersuchungen aus. Hier beschreibt er,
dass es einen Unterschied zwischen der Messung am stehenden und drehen-
den Reifen gibt, geht jedoch nicht weiter auf die Ursache hierfür ein. "Mes-
sungen zeigen, dass die dynamische Steifigkeit des rotierenden Reifens fast
unabhängig ist von der Anregungsamplitude"[Peckelsen, 2017]. Dies ist ein
weiterer Punkt auf den diese Arbeit aufsetzt. Es werden physikalische Unter-
schiede zwischen rotierendem und stehenden Reifen analysiert und gezeigt,
dass es eine Amplitudenabhängigkeit bei drehendem Reifen unter bestimmten
Betriebsbedingungen gibt. Weiter sollen unterschiedliche Messverfahren der
Reifenvertikalsteifigkeit betrachtet werden und jene mit der höchsten Korrela-
tionsgüte in Bezug auf den fahrbahnerregten Schwingungskomfort abgeleitet
werden. Einflussgrößen auf die Vertikalsteifigkeit des Reifens im fahrbahner-
regten Frequenzbereich sollen dargestellt werden und zum besseren Verständ-
nis der Komponente Reifen in Bezug auf den Fahrkomfort beitragen. [Ame-
lunxen, 2013] erarbeitet in seinen Ausführungen ein Echtzeit-Dynamikmodell,
welches neben den Bereichen Handling und Akustik auch den Fahrkomfort in
der Steuergeräteentwicklung darstellt. Hierbei greift er für die Vertikaldynamik
auf das vorhandene Reifenmodell FTire zurück. Der Kern der Arbeit besteht
darin die Fahrdynamik und den Schwingungskomfort in einem echtzeitfähigen
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Modell zu vereinen. Ähnlich verhält es sich mit [Röski, 2012], der ein Simulati-
onsmodell des Gesamtfahrzeugs zur Bewertung des Optimums zwischen Fahr-
dynamik und Schwingungskomfort erstellt. Der Reifen wird hier als lineares
Federelement abgebildet und nicht eingehender untersucht. Wie in [Amelun-
xen, 2013] erfolgt keine Objektivierung des subjektiven Schwingungsempfin-
dens. In [Knauer, 2010] wird zwar jene Objektivierung des Schwingungskom-
forts durch Filterung der Fahrbahnanregung vorgenommen. Hier wird jedoch
der Übertragungspfad Fahrwerk nicht weiter betrachtet und es wird auch kei-
ne Objektivierung abgeleitet für den Bereich, in dem der Reifen prägend für
den Schwingungskomfort ist. Kürzlich zeigte [Angrick, 2017] einen Ansatz
zur Auslegung des Fahrkomforts anhand einer Submodellmethodik, bei der ob-
jektive Eigenschaften anhand von Subsystemeigenschaften abgebildet werden.
Das Fahrwerk wird von einer konzeptunabhängigen Kinematik und Elastoki-
nematik dargestellt, Aggregat-, Hilfsrahmen- und Differenziallagerung werden
mit einer allgemeingültigen Methode zur Abbildung elastisch gelagerter Sub-
systeme beschrieben. Die Wechselwirkung des Reifens mit den Subsystemen
wird explizit außer Acht gelassen: „Es gilt zu erwähnen, dass der Reifen als
Übertragungsglied zwischen Straße und reifengefederter Masse zwar wesent-
lichen Einfluss auf das komfortrelevante Gesamtfahrzeugverhalten hat, jedoch
im Weiteren der Fokus auf den übrigen Subsystemen liegt“[Angrick, 2017].
Aus diesem Stand der wissenschaftlichen Forschung ergeben sich die Berei-
che, die durch diese Arbeit ergänzt werden sollen. Der Reifen soll eingehen-
der hinsichtlich komfortrelevanter Kenngrößen untersucht, Messmethoden ge-
genübergestellt und die Wechselwirkung mit anderen Fahrwerkskomponenten
hinsichtlich relevanter Fahrzeuggrößen herausgestellt werden. Anschließend
wird eine Objektivierung vorgenommen, die einen statistischen Zusammen-
hang zwischen physikalischen Fahrzeuggrößen und der subjektiven Schwin-
gungswahrnehmung, im für den Reifen relevanten Frequenzbereich, wieder-
gibt.
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Zunächst werden bestehende Messmethoden, über den aktuellen Stand der For-
schung hinaus, angewandt oder erweitert, um entscheidende Kenngrößen (Stei-
figkeit und Dämpfung) für den Reifen eingehender zu untersuchen. Dazu wer-
den die vorherrschenden Randbedingungen für den Reifen im Gesamtfahrzeug
herausgearbeitet und anschließend wichtige Einflüsse auf die Kenngrößen Stei-
figkeit und Verlustwinkel betrachtet.
Um bereits während der Entwicklung und Herstellung des Reifens beim Zu-
lieferer wichtige Stellhebel für eine erfolgreiche Auslegung des Fahrkomforts
berücksichtigen zu können, werden neue Messmethoden abgeleitet. Der Auf-
wand von Messungen und die Verfügbarkeit von Messeinrichtungen beim
Komponentenzulieferer sollen dabei berücksichtigt werden. Um relevante Rei-
fengrenzwerte einzuhalten, müssen die Größen, für welche die Grenzwerte
vorgegeben werden, aufgezeichnet und verfolgt werden. Ein Teilziel der Ar-
beit ist deshalb die Entwicklung einer auf physikalischen Zusammenhängen
basierenden vereinfachten Messmethode für wichtige Kenngrößen des Rei-
fens. Phänomene, die bei den Reifenmessungen beobachtet werden und bis
dato nicht explizit erklärt wurden, wie beispielsweise der Unterschied in der
Steifigkeit zwischen stehenden und drehendem Rad wird in die bereits be-
stehenden Erklärungsmodelle eingeordnet.
Der Reifen ist Bestandteil des Fahrwerks und interagiert mit den anderen
Fahrwerkskomponenten. Dabei können bestimmte Kombinationen von Fahr-
werkskenngrößen die reifen- und fahrbahninduzierten Schwingungen kom-
pensieren oder verstärken. Eine Analyse der Wechselwirkung des Reifens mit
wichtigen Fahrwerkskomponenten trägt wesentlich zum Verständnis bei und
wird in Kapitel 9 dargestellt. Außerdem wird die Reifenkenngröße und die
dazugehörige Messmethode erarbeitet, welche am besten für das komfortrele-
vante Phänomen Achsstuckern mit Fahrzeugkenngrößen korreliert.
Abschließend soll der Einfluss des Reifens auf die subjektive Wahrnehmung
im relevanten Frequenzbereich aufgezeigt und die Korrelation zwischen einer
objektiv messbaren Größe und dem Empfinden beschrieben werden.
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7 Betriebsbedingungen
und dynamische
Reifeneigenschaften
Zur Beurteilung der Komponente Reifen und deren Auswirkungen auf den
Schwingungskomfort des Gesamtfahrzeugs sind die gewählten Betriebspunkte
während der Fahrt von essentieller Bedeutung. Dieses Kapitel unterteilt sich in
das Unterkapitel Einfederwege, die simulativ ermittelt werden, und das Unter-
kapitel Reifensteifigkeit und Verlustwinkel, die experimentell bestimmt werden.
7.1 Einfederwege
Da die Nutzung von Wegaufnehmern oder anderer Wegmessverfahren zur
Bestimmung der Einfederwege des Reifens während einer Straßenüberfahrt
äußerst aufwendig ist, werden diese in der Simulation mit dem Reifenmodell
RMODK-7 bestimmt. Mit dem Modellansatz für kurzwellige Fahrbahnanre-
gung (siehe Abschnitt 4.6) und der damit einhergehenden Diskretisierung des
Gürtels lassen sich zuverlässig die Einfederwege (siehe Abbildung 7.1) für ver-
schiedene Straßenprofile berechnen. Als Nullniveau wird der eingefederte Zu-
stand des Reifens im Gesamtfahrzeug bei entsprechender Geschwindigkeit auf
einer ideal ebenen Fläche mit der jeweiligen Vertikalsteifigkeit definiert (Abbil-
dung 7.1). Zur Berechnung des Einfederwegs wird zunächst der Abstand des
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arithmetischen Mittels der äquidistanten Knotenpunkte der Bodenaufstands-
fläche des Reifenmodells zur Radmitte in der Nulllage bestimmt. Anschlie-
ßend wird hiervon der Abstand der Radmitte zum arithmetischen Mittelwert
der Bodenaufstandsfläche bei Straßenüberfahrt abgezogen. Als Ein- bzw. Aus-
federweg wird also die Reifendeformation gegenüber der Nulllage für die je-
weilige Strecke definiert. Die Vernetzung der Reifenlauffläche zur Bestimmung
der Einfederung fällt aufgrund des kurzwelligen Ansatzes des Reifenmodells
sehr fein aus (Abbildung 4.6). Es werden die in Abschnitt 4.3 eingeführten
Straßenprofile mit den Geschwindigkeiten 50 km/h und 90 km/h überfahren,
während die Reifenradialsteifigkeiten variiert werden (250 N/mm,350 N/mm
und 450 N/mm). Positive Einfederung bedeutet, dass der Abstand zwischen
Radmitte und Fahrbahnoberfläche kleiner wird, bei negativer Einfederung wird
dieser größer (Abbildung 7.1).
Zur Interpretation der Ergebnisse ist es wichtig zu erwähnen, dass das Nullni-
veau der Einfederung auf einer synthetischen, ebenen Strecke ermittelt wird,
welche dem abgescannten Profil vorgeschaltet ist. Die Straßenprofile werden
direkt so abgefahren wie sie aufgenommen wurden. Das bedeutet, dass eine
Strecke den Charakter einer Ebene haben kann aus welcher einzelne Spitzen
herausragen. Diese Spitzen dringen bei Straßenüberfahrt in den Reifen ein und
der Abstand von Radmitte zur Bodenaufstandsfläche wird im Mittel kleiner.
Eine andere Strecke wiederum kann Schluchten gegenüber der Ebene aufwei-
sen, weshalb der Reifen bei Überspannen dieser Schluchten durchhängt und
der Abstand von Radmitte zu Reifenlatsch im Mittel größer wird.
In Abbildung 7.1 ist schematisch angedeutet, dass Strecke 1 einzelne Schluch-
ten aufweist, also negatives Einfedern (dunkelgraue Bereiche), wohingegen
Strecke 2 und Strecke 3 Spitzen zeigen (hellgraue Bereiche) und deshalb mehr
positiv Einfedern. Ein weicher Reifen federt mehr ein als ein harter. Dies führt
dazu, dass der Mittelwert des Reifenfederweges gegenüber der Einfederung
ausschließlich unter Radlast beispielsweise bei Strecke 2 und 3 im positivem
Bereich liegt. Federt der Reifen weniger ein, durch erhöhte Vertikalsteifigkeit,
sind die Mittelwerte des Einfederweges immer zum Nullpunkt hin verschoben.
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7.1 Einfederwege
Abbildung 7.1: Definition Nullniveau des Reifenfederweges
Durch Betrachtung des Mittelwertes lässt sich anhand dessen Verschiebung er-
kennen, ob der Reifen innerhalb einer Strecke mehr oder weniger deformiert
wird in Relation zur Nulllage unter Radlast auf ebener Fahrbahn.
Um die Ergebnisse einordnen zu können, werden die Einfederwege zunächst
fouriertransformiert und im Frequenzraum betrachtet. Dazu wird in dieser Ar-
beit die Fast Fourier Transformation verwendet, welche eine Erweiterung der
Diskreten Fourier Transformation darstellt [Werner, 2006; Angermann u. a.,
2009]. Dieser liegt zugrunde, dass periodische Signale x(t) mit Hilfe der
Fourier-Reihenentwicklung beschrieben werden können:
x(t) =
∞
∑
n=−∞
xn · e−iωnt (7.1)
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Zur Verringerung von Leakage-Effekten wird eine Fensterung des Datensatzes
mit einem Hanningfenster vorgenommen, welches sich besonders dazu eignet
das stochastische Signal hinsichtlich Eigenfrequenzen und Dämpfung zu unter-
suchen [Lang, 2011]. Es wird eine Abtastrate von 250 Hz und ein Tiefpassfilter
zur Auswertung eingesetzt, um nach dem Abtasttheorem von Shannon [Meyer,
2000] Alias-Effekte bei einer Auswertung bis 40 Hz möglichst klein zu halten.
Zur statistischen Analyse der Federwege wird die Häufigkeitsverteilung heran-
gezogen und durch die Normalverteilung nach Formel 7.2 angenähert [Fahr-
meir u. a., 1999; Kohn, 2005].
f (x|µ,σ) = 1
σ
√
2pi
e−
1
2 (
x−µ
σ )
2
(7.2)
Die Normalverteilungsdichte für x ∈ R ist demnach definiert mit dem Mittel-
wert µ und der Standardabweichung σ , die sich aus der empirischen Varianz
s¯2 ergibt.
s¯x =
1
n
i=1
∑
n
(xi−µ)2 (7.3)
σ =
√
s¯2x (7.4)
In Abbildung 7.2 sind exemplarisch die Rohdaten bei 50 km/h, für die in Ab-
schnitt 4.3 beschriebenen Strecken, dargestellt.
Bei der Mikrostuckerstrecke (Strecke 1) ist in Abbildung 7.3, mit zunehmen-
der Reifenvertikalsteifigkeit, ein Drift des Mittelwertes zum Nullpunkt hin zu
beobachten. Der Mittelwert liegt im Negativen, da für diese Strecke bezogen
auf die Nulllage mehr Unebenheiten im Ausfederbereich liegen. Mit zuneh-
mender Reifensteifigkeit wandert der Mittelwert gegen Null, da die Ausfeder-
und Einfederwege kleiner werden. Dabei liegen 68,3 % der Reifeneinfederwe-
ge innerhalb σ ≈±0,0004 m (Abbildung 7.3). Für Stuckern (Strecke 2 und 3)
beträgt die Standardabweichung σ ≈±0,0015 m (Abbildungen 7.5, 7.4).
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7.1 Einfederwege
Abbildung 7.2: Federweg bezogen auf die Nulllage (statische Einfederung auf ebener Ober-
fläche) des Reifens bei einer Radialsteifigkeit von 250N/mm und bei 50km/h
Abbildung 7.3: Auswertung Strecke 1 bei 50 km/h
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Abbildung 7.4: Auswertung Strecke 2 bei 50 km/h
Abbildung 7.5: Auswertung Strecke 3 bei 50 km/h
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7.1 Einfederwege
Abbildung 7.6: Auswertung Strecke 1 bei 90 km/h
Bei Fahrgeschwindigkeiten von 90 km/h liegen die Einfederwege für kleine
Fahrbahnanregung (Strecke 1) im Bereich von σ ≈ ±0,0006 m und für gro-
ße Fahrbahnanregung (Strecke 2 und 3) bei σ ≈ ±0,0022 m bis ±0,0028 m
(Abbildungen 7.6, 7.7, 7.8).
Zusammenfassend ist eine Standardabweichung des Einfederwegs von maxi-
mal σ =±0,0004 m bei kleiner Anregung und geringer Geschwindigkeit, so-
wie maximal σ = ±0,0028 m bei großer Fahrbahnanregung und hoher Ge-
schwindigkeit zu beobachten. Im Aufbaufrequenzbereich treten größere Wege
als im Achsfrequenzbereich auf, können aber bei hohen Reifensteifigkeiten ein
ähnliches Niveau erreichen.
Die absoluten Werte der maximalen Ein- oder Ausfederwege sind in Tabelle
7.1 aufgelistet.
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Abbildung 7.7: Auswertung Strecke 2 bei 90 km/h
Abbildung 7.8: Auswertung Strecke 3 bei 90 km/h
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7.2 Einflüsse auf Reifensteifigkeit und -verlustwinkel
Tabelle 7.1: Maximale Werte der absoluten Ein- oder Ausfederwege des Reifens
max. Ein- oder Ausfederwege [mm]
Strecke 1 Strecke 2 Strecke 3
250N/mm,50km/h -2,7mm +7mm +5,7mm
250N/mm,90km/h -3,1mm +12,5mm +9,8mm
350N/mm,50km/h -2,5mm +6,8mm -6mm
350N/mm,90km/h +3,5mm +13mm -9,3mm
450N/mm,50km/h +2,6mm +7,1mm -6,5mm
450N/mm,90km/h +3,7mm +13,1mm -11mm
7.2 Einflüsse auf Reifensteifigkeit
und -verlustwinkel
Es werden nun die Auswirkungen verschiedener Randbedingungen zu Mes-
sungen auf dem Flachbahn-Reifen-Prüfstand hinsichtlich Reifensteifigkeit und
Verlustwinkel aufgezeigt (siehe Unterkapitel 4.1.1). Gegenstand der Untersu-
chung sind die Parameter Radlast, Fülldruck, Rotationsgeschwindigkeit und
Anregungsamplitude.
In den letzten Jahren wurde verstärkt, bedingt durch den Verzicht auf das Re-
serverad, auf Reifen mit Notlaufeigenschaften gesetzt (im Weiteren Verlauf mit
MOE bezeichnet). Es gibt momentan verschiedene Systeme auf dem Markt, um
auch bei komplettem Druckverlust eine ausreichende Tragfähigkeit des Reifens
bis zur nächsten Werkstatt zu gewährleisten [Jeschor, 2005]. Folgend wird,
im Vergleich zu den Standardreifen (MO) ohne Notlaufeigenschaften, das zur
Zeit gängigste System mit Notlaufeigenschaften untersucht, welches eine Ver-
stärkung der Karkasse aufweist (Abbildung 7.9). Für beide Reifentypen wird
jeweils eine Messung der Radialsteifigkeit bei stehendem und eine bei rotie-
rendem Reifen (sofern nicht anders angegeben bei 140 km/h) durchgeführt.
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Abbildung 7.9: Vergleich Reifen mit und ohne verstärkter Karkassse [Jeschor, 2005]
rotierende Rad wird, bei vorgegebener Radlast und Geschwindigkeit, der Rei-
fen 30 Minuten warmgefahren, bis die Reifentemperatur einen konstanten Wert
erreicht hat.
7.2.1 Vertikalsteifigkeit
Fülldruck
Erhöhung des Fülldrucks führt bei MO-Reifen, für das stehende und das dre-
hende Rad, in gleichem Maße zur linearen Zunahme der Steifigkeit. Bei MOE-
Reifen ist die Struktur, wie beabsichtigt, auch noch bei 0 bar tragfähig. Die
Steifigkeit des Systems nimmt, für abnehmenden Fülldruck, ab einem Mini-
mum bei 1,3 bar für 0 km/h wieder zu. Ab diesem Punkt wird mit abneh-
mender Luftfedersteifigkeit die gesamte Kraft zunehmend von der Seitenwand
getragen. Im Umkehrpunkt kommt die Seitenwand auf sich selbst zu liegen und
versteift das System. Bei drehendem Reifen wirkt die Zentripetalkraft, weshalb
sich die Struktur bei Geradeausfahrt auch ohne Notlaufsystem selbst tragen
würde.
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Die Standardradlast beträgt 5000 N, die Anregungsamplitude 1 mm. Für das
7.2 Einflüsse auf Reifensteifigkeit und -verlustwinkel
Abbildung 7.10: Fülldruckeinfluss (Radlast: 5000 N)
Radlast
Am Flachbahnreifenprüfstand kann durch den Schlitten eine beliebige Radlast
als Ausgangszustand eingestellt werden. Messungen mit zunehmender Rad-
last zeigen steigende Steifigkeit sowohl für das stehende als auch das drehende
Rad. Im Bereich von 500 N−1000 N ist ein deutlich steilerer Gradient zu ver-
zeichnen als ab einer Radlast von 1000 N. Eine mögliche Erklärung hierfür ist,
dass aufgrund der Balligkeit des Reifens zunächst die Latschfläche in Längs-
und Querrichtung mit steigender Einfederung des Reifens zunimmt. Mit fort-
schreitender Einfederung wächst die Aufstandsfläche und somit die abstützbare
Radlast, was zu einer Zunahme der Reifensteifigkeit führt. Ab Radlasten von
ca. 1000 N erstreckt sich die Aufstandsfläche über die Breite des Reifens und
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nimmt mit zunehmender Radlast weniger stark zu, was zu einem geringeren
Anstieg der Radialsteifigkeit führt.
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Abbildung 7.11: Radlasteinfluss (Fülldruck 2,4 bar)
Mit zunehmender Radlast und damit Deformation ändert sich der Fülldruck im
Reifen in vernachlässigbarer Weise. Die Seitenwände bauchen bei Belastung
aus und dabei ändert sich das Volumen im Reifen nur marginal (Abbildung
7.12).
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7.2 Einflüsse auf Reifensteifigkeit und -verlustwinkel
Abbildung 7.12: Fülldruckänderung durch Reifendeformation
Radlast und max. Amplitude 5 mm). Auf die genauen Ursachen und eine de-
taillierte Erklärung wird in Kapitel 8 eingegangen. Beim stehenden Rad wer-
den durch die Deformation Füllstoff-Füllstoff- und Füllstoff-Polymermatrix-
Bindungen aufgebrochen, was zur beobachteten Abnahme des Speichermoduls
führt (Unterabschnitt 2.1.4). Mit Erhöhung der Anregungsamplitude werden
mehr und mehr solcher Bindungen zerstört und es folgt die Abnahme der Stei-
figkeit.
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Deformationsamplitude
Das amplitudenabhängige Verhalten des Reifens ist auf dessen Elastomerei-
genschaften zurückzuführen. Für das stehende Rad nimmt die Steifigkeit mit
zunehmender Anregungsamplitude ab. Bei drehendem Rad beobachtet man
keinen Einfluss unter den Randbedingungen gezeigter Messungen (5000 N
7 Betriebsbedingungen und dynamische Reifeneigenschaften
Abbildung 7.13: Amplitudeneinfluss
7.2.2 Verlustwinkel
Fülldruck
Der Verlustwinkel bei vertikaler Deformation nimmt für das stehende Rad bei
gleichbleibender Belastung mit steigendem Fülldruck deutlich ab, da der Rei-
fengummi mit zunehmender Luftfedersteifigkeit weniger deformiert wird. Da-
durch wird weniger dissipierte Energie im System erzeugt, die durch Reibung
der Molekülketten entsteht (Abschnitt 2.1.2). Beim schnell drehenden Rad
kann die Zentripetalkraft den Verlust der Luftfedersteifigkeit großteils kom-
pensieren und der Verlustwinkelabfall zeigt vergleichbar kleine Gradienten.
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7.2 Einflüsse auf Reifensteifigkeit und -verlustwinkel
Abbildung 7.14: Fülldruckeinfluss auf Verlustwinkel (Radlast 5000 N)
Radlast
Bei stehendem Rad nimmt der Verlustwinkel mit der Radlast zu. Höhere Rad-
last resultiert in einer größeren Einfederung des Reifens und damit entsteht
ein größerer Bereich, in dem durch Deformation/Walken Energie in Wärme
gewandelt wird.
Deformationsamplitude
Da es sich bei den betrachteten Amplituden um sehr kleine Deformationen
handelt, die sich laut Abschnitt 2.1.2 und Abbildung 2.6 im Bereich von 1 %−
5 % abspielen, verläuft der Verlustwinkel nahezu konstant.
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Abbildung 7.15: Radlasteinfluss auf Verlustwinkel (Fülldruck 2,4 bar)
7.3 Relaxationsverhalten des Reifens
In diesem Abschnitt wird kurz auf das Relaxationsverhalten des Reifens einge-
gangen. Hierzu wird der beschriebene Relaxationsversuch aus Unterabschnitt
2.1.5 herangezogen, indem auf dem Flachbahn-Reifen-Prüfstand der Reifen
impulsartig deformiert wird und das Ausklingen der Kraft auf diesem neuen
Niveau aufgezeichnet wird (Abbildung 7.17).
Eine exemplarische Messung am stehenden Rad ist in Abbildung 7.18 gezeigt.
Das Abklingverhalten ist hierbei für das Ein- und Ausfedern ähnlich.
Nach Unterabschnitt 2.1.5 ist oben gezeigtes Verhalten mit dem viskoelasti-
schen Verhalten des Elastomers zu erklären. Bei Deformation entwinden sich
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die Molekülketten und streben danach wieder in den Zustand maximaler En-
tropie.
7.3 Relaxationsverhalten des Reifens
Abbildung 7.16: Amplitudeneinfluss auf Verlustwinkel
Abbildung 7.17: Methode zur Relaxationsmessung am Reifen
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Abbildung 7.18: Relaxationsversuch für Ein- und Ausfedern bei 3000N und 7mm Deformation
Zur Quantifizierung des Relaxationsverhaltens wird die Zeitkonstante τR nach
folgendem Zusammenhang bestimmt:
A(t) = A0 · e−
t
τR (7.5)
Die Zeitkonstante legt den Zeitpunkt fest, bei dem von der Ausgangsamplitude
A0 noch e−1 = 37% vorhanden sind.
Es werden die in Tabelle 7.2 aufgeführten Parameter abgeprüft und die Ab-
klingkurven sind für einige Messungen in Abbildung 7.19 zu sehen. Wichtig
für spätere Ausführungen ist die Größenordnung in der sich die Zeitkonstante
des Reifens abspielt. Sie nimmt tendenziell mit steigender Radlast und Defor-
mation zu und liegt zwischen minimal 0,5 s bis maximal 3,5 s für die betrach-
teten Randbedingungen.
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7.3 Relaxationsverhalten des Reifens
Tabelle 7.2: Prüfprogramm Relaxationsverhalten
Radlast [N] Einfedern [mm] Ausfedern [mm]
1000 1−14 1−5
3000 1−9 1−10
5000 1−3 1−21
Äquivalent zum stehenden Reifen werden nun die Zeitkonstanten für das dre-
hende Rad betrachtet. Auffallend ist, dass bei Einfedern ein ähnliches Abklin-
gen der Kraft zu beobachten ist wie bei stehendem Reifen (Abbildung 7.20).
Jedoch ist für das Ausfedern keine Relaxation in den Messdaten zu sehen. Beim
Ausfedern bewegt man sich in einem Bereich, in welchem durch den Latsch-
durchlauf bereits alle Bindungen aufgebrochen sind und somit keine zusätzli-
chen Änderungen im Elastomer hervorgerufen werden können.
Standplatten
Ein weiteres durch Reifendeformation verursachtes Phänomen ist der Stand-
platten/Flatspot. Wenn ein Fahrzeug längere Zeit abgestellt wird, wirkt auf den
Reifen eine Radlast durch das Eigengewicht des Fahrzeugs, welche eine De-
formation des Reifens erzeugt. Bewegt man dieses Fahrzeug anschließend, ist
der Standplatten in der ersten und den höheren Ordnungen des Reifens mess-
bar und subjektiv wahrnehmbar. Auf dem Flachbahnreifenprüfstand wurde dies
gemessen, indem man dem stehenden Reifen für 18 h eine Radlast von 6000 N
aufprägt. In Abbildung 7.21 ist die erste Ordnung der Radialkraftschwankung
für unterschiedliche Zeitpunkte im Anschluss an die Deformation aufgeführt.
Vor der Deformation wurde der Reifen auf eine Restunwucht von kleiner 1 g
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gewuchtet. Dieser Ausgangszustand kann in dem gegeben Zeitraum der Mes-
sung nicht mehr erreicht werden. Das Reifenelastomer hat sich in diesem Fall
sogar lokal plastisch verformt.
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Abbildung 7.19: Messergebnisse Relaxationsverhalten für das stehende Rad
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Abbildung 7.20: Ein- Ausfedern bei drehendem Rad für 3000N,±5mm
7.3 Relaxationsverhalten des Reifens
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Abbildung 7.21: Radialkraftschankung verursacht durch Standplatten/Flatspot. Zeiten beziehen
sich auf den Startpunkt der jeweiligen Hochläufe (20 km/h auf 240 km/h) nach
Entlasten des stehenden Reifens. Zwischen den Läufen wurde der Reifen von
der Fahrbahn angehoben und war ohne Radlast. Die unterste Kurve stellt den
gewuchteten Ausgangszustand vor dem Standplatten dar, alle anderen Kurven
wurden nach dem Standplatten gemessen.
8 Vereinfachte Methode
zur Messung dynamischer
Reifeneigenschaften
In Kapitel 4 werden drei Methoden zur Steifigkeitsmessung vorgestellt und in
Kapitel 10 wird ausgeführt werden, dass anhand eines objektiven Beschleuni-
gungswertes an der Fahrersitzkonsole, die subjektive Wahrnehmung bei Rei-
fensteifigkeitsänderung beschrieben werden kann.
Es werden nun die Messmethoden zur Reifensteifigkeit hinsichtlich ihrer Kor-
relation mit der Fahrersitzbeschleunigung untersucht. Dazu werden acht un-
terschiedliche Reifen nach allen drei Methoden (Kapitel 4) vermessen (Tabelle
8.1, Abbildungen 8.1, 8.2). Zwischen den dynamischen Messungen bei stehen-
dem und bei drehendem Rad fällt auf, dass die Steifigkeiten bei stehendem Rei-
fen generell höher sind. Jedoch sind die Werte teilweise auch qualitativ deut-
lich unterschiedlich. So weisen beispielsweise Reifen 4 und Reifen 7 bei der
stehenden Messung fast identische Werte auf. Die Steifigkeiten sind bei der
Messung mit rotierendem Reifen jedoch deutlich differenzierbar.
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Abbildung 8.1: Flachbahn-Reifen-Prüfstand drehendes Rad
8.1 Korrelation Reifensteifigkeit und
Fahrersitzbeschleunigung
Es ist entscheidend zu wissen, wodurch die Unterschiede in den Steifigkeiten
durch die verschiedenen Messmethoden zustande kommen und welche heran-
gezogen werden müssen, um Aussagen in Bezug auf den Fahrkomfort treffen
zu können. Hierzu werden die acht Reifen mit einem mittelschweren Fahrzeug
auf den drei Bewertungsstrecken aus Abschnitt 4.3 vermessen und die Korre-
lation zwischen Reifensteifigkeit und Fahrersitzbeschleunigung gebildet.
Die Korrelation von Reifenvertikalsteifigkeit und der Fahrersitzbeschleunigung
ist in den Abbildungen 8.3, 8.4, 8.5 dargestellt. Für alle drei Strecken weist die
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8.2 Zusammenhang der Steifigkeit von stehendem und drehendem Reifen
Abbildung 8.2: Flachbahn-Reifen-Prüfstand stehendes Rad
dynamische Messung bei drehendem Rad das größte Bestimmtheitsmaß auf
und eignet sich folglich am Besten zur Komfortbewertung.
8.2 Zusammenhang der Steifigkeit von
stehendem und drehendem Reifen
Die Steifigkeit des Reifens setzt sich hauptsächlich aus den Anteilen der Luft-
feder und der Reifenstruktur zusammen. [Yamazaki und Akasaka, 1988] be-
schreibt die Steifigkeit über die deformierte Kontur des Reifens mit verschie-
denen Parametern. Der Anteil der Struktur wird hierbei durch die gespeicherte
Dehnungsenergie zur Luftfedersteifigkeit addiert. Den Unterschied zwischen
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Tabelle 8.1: Quasistatische Werte
Reifen 1 273 N/mm
Reifen 2 341 N/mm
Reifen 3 272 N/mm
Reifen 4 334 N/mm
Reifen 5 306 N/mm
Reifen 6 380 N/mm
Reifen 7 291 N/mm
Reifen 8 396 N/mm
Abbildung 8.3: Strecke 1 Abbildung 8.4: Strecke 2
Abbildung 8.5: Strecke 3
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8.2 Zusammenhang der Steifigkeit von stehendem und drehendem Reifen
rotierendem und stehendem Rad sieht [Jianmin u. a., 2001] in der sich ändern-
den Reibungskraft, welche von der tangentialen Deformation im Kontaktbe-
reich charakterisiert ist. Die Idee hinter diesem Ansatz ist, dass die Horizontal-
verspannung bei drehendem Rad deutlich geringer ist als bei stehendem Reifen.
Bei Messungen auf dem FRP, für unterschiedliche Reibbeläge des Stempels,
konnte unter den gegebenen Prüfbedingungen jedoch kein Unterschied in
der Steifigkeit detektiert werden. So wurde auf einer sehr glatten Stempel-
oberfläche zusätzlich Schmierseife aufgebracht, um die Reibung zwischen
Fahrbahn und Reifen zu minimieren. Es könnten hierzu weitere Untersuchun-
gen durchgeführt werden, bei denen der Reibwert zwischen Fahrbahn und
Reifen noch weiter reduziert wird. Möglicherweise ist der Reibwert, ab dem
die Horizontalverspannung verschwindet, so klein dass er nicht erfasst werden
kann. Vieles spricht jedoch dafür, dass der Beitrag dieses Ansatzes zur Er-
klärung der Steifigkeitsunterschiede sehr gering ist und die Hauptursache aus
den im Folgenden hier geschilderten Erklärungen besteht.
Ein weiterer Ansatz zur Erfassung der Reifensteifigkeit wird von [Koutny,
1981] vorgestellt. Der Reifen wird in Luftfeder, die elastische Lauffläche und
die verstärkende Karkasse mit Gürtellagen aufgeteilt. Aus der Deformations-
energie lassen sich Steifigkeitskoeffizienten ableiten. [Rhyne, 2005] erweitert
dieses Modell und bezieht sich ausschließlich auf die Analyse der Vertikalstei-
figkeit. Die vertikale Last ergibt sich hiernach aus der Aufstandsfläche des Rei-
fens multipliziert mit dem Fülldruck. Um die Steifigkeit abzuleiten, liegt der
Fokus in der Beschreibung der Kontaktlänge unter verschiedenen Randbedin-
gungen. Mithilfe eines Ringmodells und den Input-Parametern Fülldruck, Rei-
fendurchmesser und der Breite der Kontaktfläche wird nach Umformung der
geometrischen Parameter (Abbildung 8.6) die Steifigkeit bestimmt zu [Rhyne,
2005]:
cR = 0,0274 · pi
√
w
√
d+33,8 (8.1)
mit
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Abbildung 8.6: Skizze des Ringmodells zur Ableitung der Vertikalsteifigkeit [Rhyne, 2005]
• pi Fülldruck [bar]
• d Reifenaußendurchmesser [mm]
• w Breite der Kontaktfläche [mm]
Der konstante Wert in Formel 8.1 von 33,8 N/mm ist der Anteil der Struktur-
steigkeit bei 0 bar. Die aufgeführten Modelle beziehen sich alle auf das ste-
hende Rad und eine quasi-statische Messung und erklären den Übergang zum
drehenden Rad nicht.
A. Lion zeigt in [Lion, 2006], wie bei stehendem Rad durch den Payne-Effekt
und die Entfestigungseffekte ein amplitudenabhängiges Verhalten und eine
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8.2 Zusammenhang der Steifigkeit von stehendem und drehendem Reifen
Verschiebung von Resonanzmaxima hin zu kleineren Frequenzen zu beobach-
ten ist.
Dieses Verhalten ist in Abschnitt 7.2.1 für den stehenden Reifen bereits be-
schrieben. Im Vergleich dazu tritt bei rotierendem Rad dieser Effekt bei einer
Radlast von 5000 N nicht auf (Abbildung 7.13). Die Deformationen, welche
bei der dynamischen Messung auf dem Flachbahn-Reifen-Prüfstand auftreten,
sind in Abbildung 8.7 bildlich dargestellt.
P1 ist bei stehendem Rad ein fest angebundener Punkt im Aufstandsbereich
zwischen Anregungsstempel und Lauffläche. Bei drehendem Rad wird ein fes-
ter Punkt P2 auf dem Reifenumfang veranschaulicht, der mit dem Reifen ro-
tiert. Rechts von der Skizze ist die Deformation des Punktes P1 in festen karte-
sischen Koordinaten über der Zeit zu sehen. Darunter ist Punkt P2 in mitrotie-
renden Koordinaten über dem Umfangswinkel ϕ gezeigt. Der Reifen wird bei
beiden Messverfahren mit einer bestimmten Radlast R beaufschlagt, wodurch
der Reifen von seinem ursprünglichen Radius Rt um den Einfederweg f im
Latschbereich eingedrückt wird. Ist die Radlast aufgebracht, wird der Reifen
bei stehendem Rad durch die Sinusanregung des Stempels mit der Amplitu-
de s/2 gepulst. Bei rotierendem Reifen laufen alle Punkte auf dessen Umfang
mit der Raddrehwinkelgeschwindigkeit ω mit. Dadurch wird jeder Punkt beim
Latschdurchlauf erst durch die Radlast um den Einfederweg f deformiert, be-
vor zusätzlich die Stempelanregung überlagert wird.
Zwei Messungen des Einfederwegs über der Radlast sind in Abbildung 8.8 zu
sehen. Der deutlich steifere MOE-Reifen weist erwartungsgemäß, bei gleicher
Radlast eine geringe Deformation auf. Das bedeutet der Einfederweg f kann
von Reifen zu Reifen deutlich variieren, abhängig von seinen Dimensionen und
seiner Materialauslegung.
In Abschnitt 7.2.1 ist der Amplitudeneinfluss bei stehendem und drehendem
Rad bereits für eine Radlast von R= 5000 N und einer maximalen Anregungs-
amplitude von 5 mm gezeigt. Dort konnte bei rotierendem Reifen kein Amplitu-
deneinfluss festgestellt werden. Die Steifigkeit bleibt hier für alle untersuchten
Amplituden bei gleicher Geschwindigkeit konstant. Die gleiche Untersuchung
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Abbildung 8.7: Auftretende Deformationen bei stehendem und drehendem Reifen
Abbildung 8.8: Einfederweg über Radlast
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Abbildung 8.9: Steifigekeit über Amplitude für eine Radlast von 1000N; Die waagerechte Kurve
für den drehenden Reifen ist eine reine Annahme für das Gedankenexperiment
für den MO-Reifen aus Abbildung 8.8 ist in Abbildung 8.9 bei einer Radlast
von R = 1000 N zu sehen. Dabei wurde angenommen, dass die Steifigkeit bei
drehendem Reifen über der Amplitude weiterhin konstant ist (der tatsächliche
Verlauf wird anschließend gezeigt). Die beiden Kurven schneiden sich bei ei-
ner Amplitude von±3 mm, was einer Gesamtdeformation von 6 mm entspricht.
Aus Abbildung 8.8 wird bei diesem Reifen, für eine Radlast von 1000 N, ein
Einfederweg von 6 mm abgelesen. Daraus kann man schlussfolgern, dass bei
drehender Untersuchung bis zu Anregungsamplituden die dem Einfederweg
entsprechen, die Deformation durch den Latschdurchlauf dominierend ist für
die Steifigkeit. Die Deformation, welche durch den Latschdruchlauf verursacht
wird, bricht durch Walken bereits Bindungen im Elastomer und deshalb weist
die Steifigkeit bei rotierendem Reifen immer geringere Werte auf. Pulst man
das stehende Rad, ist die Deformation des Stempels nötig, um die gleiche Stei-
figkeit zu erlangen wie bei drehendem Reifen und kleinen Amplituden.
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Abbildung 8.10: Steifigkeit drehendes Rad bei einer Deformationsamplitude von 1 mm und des
stehenden bei verschiedenen Amplituden
Um die Steifigkeit des drehenden Reifens zu simulieren, wäre bei 1000 N Rad-
last eine Amplitude von ±3 mm nötig. Untersuchungen mit mehreren Ampli-
tuden im kalten Zustand sind in Abbildung 8.10 aufgeführt, in der die Steifig-
keitskurven für ±3 mm gut mit der des drehenden Rades übereinstimmen.
Dies wird einmal für den Reifen im kalten und einmal im warmgefahrenen
Zustand betrachtet. Der Unterschied zwischen kalt und warm ist auf die reine
Erwärmung des Elastomers zurückzuführen, da für die Messung ein Fülldruck-
regler verwendet wurde und somit die Fülldruckzunahme durch Temperaturer-
höhung ausgeglichen wird (Abbildung 8.11).
Die gerade abgeleiteten Zusammenhänge zwischen dem stehendem und dre-
hendem Rad ziehen eine weitere Schlussfolgerung nach sich. Wenn bei rotie-
rendem Reifen eine größere Anregung aufgebracht würde, als jene die durch
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8.2 Zusammenhang der Steifigkeit von stehendem und drehendem Reifen
Abbildung 8.11: Steifigkeit drehendes Rad und stehendes im kalten und warmen Zustand
den Einfederweg unter Radlast auftritt, müsste auch bei drehendem Reifen ei-
ne Amplitudenabhängigkeit zu beobachten sein. Demnach müsste sich in ei-
nem Amplituden-Radlast-Diagramm eine Trennkurve einzeichnen lassen, die
aus den Einfederwegen bei jeweiliger Radlast gebildet wird (Abbildung 8.12).
Unterhalb der Kurve ist der rotierende Reifen amplitudenunabhängig und über-
halb müsste eine Abnahme der Steifigkeit mit zunehmender Amplitude nach-
weisbar sein.
Wie in Abbildung 8.12 eingezeichnet ist, müsste für den vorher beschriebe-
nen Reifen bei einer Radlast von 1000 N, ab einer Deformation von größer
6 mm auch bei drehendem Reifen eine Amplitudenabhängigkeit zu beobachten
sein. In Abbildung 8.13 wird dies für den rotierenden Reifen mit einer Mes-
sung bestätigt. Es ist genau ab einer Anregung von ±3 mm eine Abnahme der
Steifigkeit über der Amplitude zu erkennen.
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Abbildung 8.12: Bereiche der Amplitudenabhängigkeit und -unabhängigkeit des rotierenden
Reifens
Abbildung 8.13: Messung zu Amplitudenabhängigkeit bei drehendem Rad
112
8 Vereinfachte Methode zur Messung dynamischer Reifeneigenschaften
8.3 Methode zur Simulation der Steifigkeit des drehenden Rades
8.3 Methode zur Simulation der Steifigkeit
des drehenden Rades
Das Verständnis, der im vorherigen Abschnitt abgeleiteten Zusammenhänge,
lässt eine einfache Methode zu, bei der die Steifigkeit des drehenden am ste-
henden Rad simuliert werden kann. Aufwendige und komplizierte Prüfstände,
die das Rad antreiben müssen und dynamisch vermessen, können so eingespart
werden. Zur alternativen Messmethode ist lediglich ein Anregungsstempel mit
gewünschtem Amplituden- und Frequenzbereich sowie ein verfahrbarer Schlit-
ten zum Aufbringen der Radlast nötig. Des Weiteren muss die Kraft in der
Radnabe und der Weg des Stempels gemessen werden.
Zunächst wird die charakteristische Einfederweg-Radlast-Kennlinie für den zu
untersuchenden Reifen bestimmt. Daraus wird für die jeweils zu analysieren-
de Radlast der zugehörige Einfederweg abgelesen. Anschließend muss dieser
Einfederweg als Deformation auf den stehenden Reifen aufgebracht werden,
um den Latschdurchlauf bei Rotation zu simulieren.
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Abbildung 8.14: Methode zur Simulation der Steifigkeit des drehenden am stehenden Rad
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9 Übertragungspfad Fahrwerk
Um Reifenuntersuchungen und deren Auswirkungen auf den Fahrkomfort bes-
ser einordnen und bewerten zu können, ist es wichtig die Wechselwirkung des
Reifens mit einzelnen Fahrwerkskomponenten zu kennen. Dazu werden die
Komponenten Dämpfer, Kopflager und Aufbaufeder hinsichtlich ihres Zusam-
menspiels mit dem Reifen in einer Parameterstudie analysiert. Diese Sensiti-
vitätsanalyse wird simulativ durchgeführt, um zu gewährleisten, dass Prameter
wie Fahrspur, Geschwindigkeit und Außentemperatur die Ergebnisse nicht be-
einträchtigen. Des Weiteren sind mit Hilfe der Simulation in kurzer Zeit viele
Varianten generierbar, ohne dabei große Rüstzeiten einplanen zu müssen, die
sich für mobile Versuche mit Komponentenaustausch ergeben würden.
Als variable Faktoren xn werden Kennlinien der Komponenten eingesetzt und
die Auswirkung auf den Fahrersitzreferenzpunkt (Abschnitt 4.2) im Frequenz-
bereich betrachtet. Jeder Faktor besitzt drei Level L, welche den realistischen
Einsatzbereich der jeweiligen Komponente abdecken und für eine aussage-
kräftige Beschreibungsgröße der jeweiligen Komponente stehen. Mit den be-
trachteten Komponenten Reifen, Dämpfer, Kopflager und Aufbaufeder werden
vier Faktoren untersucht. Bei einem vollfaktoriellen Versuchsplan würde dem-
nach die Anzahl durchzuführender Kombinationen N = 81 betragen (Formel
9.1) [Siebertz u. a., 2010], was rechentechnisch bei heutigen Rechnerleistun-
gen kein Problem darstellt, jedoch seitens der Auswertung sehr aufwendig ist.
N = Ln (9.1)
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Abbildung 9.1: Simulierte Reifenvertikalsteifigkeiten
Deshalb wird ein teilfaktorieller Vesuchsplan aufgestellt, bei dem auf einige
Kombinationen verzichtet wird. Um die Wechselwirkung mit dem Reifen auf-
zuzeigen, wird für jede Komponente die Interaktion mit allen Reifensteifigkei-
ten x1 untersucht. Bei den übrigen Wechselwirkungen zwischen den Kompo-
nenten werden die Kombinationen reduziert betrachtet (Anhang A.1). Für die
Analyse anhand des MKS-Modells wird Strecke 3 als Anregung verwendet.
Als Reifenvertikalsteifigkeiten wurden Kennlinien gewählt, die im Achsfre-
quenzbereich (≈ 15 Hz) die Werte 250 N/mm, 350 N/mm und 450 N/mm auf-
weisen (Abbildung 9.1).
Weitere Fahrwerkskomponenten wie Motorlager, Drehstab, Fahrschemellager,
Getriebelager etc., die den Fahrkomfort beeinflussen können, werden in dieser
Arbeit nicht weiter untersucht. Der Einfluss des Motorlagers und der Motor-
stuckerbereich an sich werden ausführlich in [Klinger, 1996] beschrieben.
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9.1 Dämpfer
Beim Dämpfer, als Faktor x2, werden die Kraft-Geschwindigkeit-Kennlinien
variiert. Zur Dämpferabbildung wird ein physikalisches Modell verwendet,
welches die Dämpferphysik inkl. der Eigenschaften des Öls und des Gases wie-
dergibt. Des Weiteren wird die Reibung zwischen Kolbenstange und Führungs-
dichtepaket, Kolben und Rohrwand sowie am Trennkolben beschrieben. Das
Modell gilt in dem zu untersuchenden Bereich von 0−30 Hz und darüber hin-
aus. Als Level werden, ausgehend von dem bereits sehr weichen Originalzu-
stand, jeweils die Dämpfkraft in Zug- und Druckrichtung an der Hinter- (HA)
und Vorderachse (VA) um den Faktor 2 und 4 erhöht (Abbildung 9.2). Es sei
darauf verwiesen, dass in dieser Arbeit ein konventioneller Dämpfer untersucht
wird. Darüber hinaus gibt es amplitudenselektive und adaptive Dämpfersys-
teme. Erstere weisen unterschiedliche Zug- und Druckkennlinien für gerin-
ge und große Wegamplituden auf. Adaptive Dämpfer können, meist über ei-
nen Bypass, aktiv geschalten und die Zug- und Druckkräfte können innerhalb
eines vorgegebenen Rahmens stufenlos eingestellt werden. In den folgenden
Betrachtungen wir der Einfluss unterschiedlich starker Dämpferkräfte und die
Wechselwirkung mit dem Reifen untersucht und ist in den jeweiligen Betriebs-
punkten übertragbar auf die beiden anderen Systeme.
In den Ergebnissen (Abbildunng 9.3) ist zu erkennen, dass mit zunehmen-
der Dämpfkraft eine Frequenzverschiebung um ca. 1 Hz im Aufbaubereich zu
verzeichnen ist. Bei dem Phänomen Heben nimmt zusätzlich die Beschleuni-
gungsamplitude mit größerer Dämpfung ab, wohingegen sie beim Nicken zu-
nimmt. Bei hohen Dämpferkräften errechnet sich mit Zunahme der Reifenstei-
figkeit eine Abnahme in der Amplitude. Weiterhin ist im Achseigenfrequenz-
bereich, mit zunehmender Reifensteifigkeit und Dämpfkraft, eine Frequenz-
verschiebung mit gleichzeitiger Zunahme der Beschleunigungsamplitude zu
beobachten.
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Abbildung 9.2: Level Dämpferkennlinien für Vorder- und Hinterachse
9.2 Ersatzsystem
Zur Klärung des beschriebenen Verhaltens des Dämpfers und der nachfol-
genden Komponenten wird ein reduziertes Ersatzsystem aus Reifen, Dämpfer,
Aufbaufeder und Kopflager im Sinne eines Viertelfahrzeugmodells betrachtet
(Abbildung 9.12).
9.2.1 Dämpfer mit Kopflager
Das Kopflager, welches als Elastomerlager ausgeführt ist, verbindet den Dämp-
fer über die Kolbenstange mit der Karosserie. Hier gilt es den klassischen
Zielkonflikt zwischen Fahrdynamik und Fahrkomfort zu lösen. Eine geringe
Dämpfung koppelt den Aufbau besser ab, eine hohe Dämpfung sorgt für mehr
Fahrstabilität [Reimpell u. a., 1999],[Kaldas u. a., 2014]. [Stretz, 2011] hat in
ihrer Arbeit ausführlich das Verhalten des Kopflagers untersucht. Darin wird
der Dämpfer zunächst vereinfacht als viskoses Dämpferelement über die Kol-
benstangenmasse mit der Kopflagersteifigkeit verbunden (Abbildung 9.4):
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Abbildung 9.3: Beschleunigung am Fahrersitz Referenzpunkt (siehe Unterkapitel 4.2) für die
Wechselwirkung zwischen Reifen und Dämpfer
Damit lässt sich die dynamische Steifigkeit von Dämpfer mit Kopflager, unter
der Annahme, dass sich der Aufbau nicht bewegt, wie folgt bestimmen [Stretz,
2011]:
mKolbst z¨K + cKlzK +dD(z˙K− z˙D) = 0 (9.2)
Mit zD = z˜Deiωt , zK = z˜Keiωt , wobei z˜D und z˜K komplex sind, ergibt sich mit
ω0,Kolbst. =
√
cKl
mKolbst.
:
z˜K =
(iωdD)z˜D
cKl(1− ω2ω20,Kolbst. )+ iωdD
(9.3)
Die komplexe Gesamtsteifigkeit cDmK für Dämpfer mit Kopflager lautet dann
wie folgt [Stretz, 2011]:
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Abbildung 9.4: Dämpfer- Kopflager-Ersatzsystem nach [Stretz, 2011]
c˜DmK =
F˜
z˜D
=
cKl · z˜K
z˜D
=
cKl(iωdD)
cKl(1− ω2ω20,Kolbst )+ iωdD
(9.4)
Soll die Dämpfersteifigkeit berücksichtigt werden, die sich aus der Steifigkeit
des Öls und der des Dämpferbehälters zusammensetzt, wird ein lineares Dämp-
ferelement in Reihe zu einer Federkraft in Form eines Maxwell-Elementes mo-
delliert und mit der Kolbenstangenmasse verbunden (Abbildung 9.5) [Stretz,
2011]. Im weiteren Verlauf wird eine Dämpfersteifigkeit von 5 kN/mm ange-
nommen. Der Einfluss der Dämpfersteifigkeit auf das Schwingungssystem, des
im Nachfolgenden beschriebenen Viertelfahrzeugs, ist im Anhang B zu sehen.
Aufgrund der hohen Dämpfersteifigkeit gegenüber den anderen betrachteten
Komponenten, wirkt sich eine Erhöhung der Steifigkeit im relevanten Bereich
kaum auf die Aufbaubeschleunigung aus.
Felast = cD(z1− zD) (9.5)
Fviskos = dD(z˙D− z˙K) (9.6)
Fges = Felast = Fviskos (9.7)
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Abbildung 9.5: Dämpfer-Ersatzsystem nach [Stretz, 2011]
Durch Vernachlässigung der Kolbenstangenmasse kann die komplexe Steifig-
keit des Dämpfers beschrieben werden durch [Stretz, 2011]:
c˜D =
cDiωdD
cD+ iωdD
(9.8)
Damit setzt sich die komplexe Dämpfer- Kopflagersteifigkeit c˜DmK folgender-
maßen zusammen:
c˜DmK =
c˜DcKl
c˜D+ cKl
(9.9)
c˜DmK =
cDiωdD
cD+iωdD cKl
cDiωdD
cD+iωdD + cKl
(9.10)
Konjugiert komplex erweitert kann die Gesamtsteifigkeit c˜DmK in elastischen
und viskosen Anteil separiert werden (Formeln 9.11 und 9.12)
ℜ(c˜DmK) =
cKlc2Dω2d2D+ c2KlcDω
2d2D
c2Klc
2
D+ c
2
Dω2d2D+2cDcKlω2d2D+ c2Klω2d
2
D
(9.11)
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ℑ(c˜DmK) =
c2Klc
2
dωdD
c2Klc
2
D+ c
2
Dω2d2D+2cDcKlω2d2D+ c2Klω2d
2
D
(9.12)
In Abbildung 9.6 sind Messungen am Zwei-Komponenten-Prüfstand siehe Ab-
schnitt 4.1.3) eines Dämpfers ohne Kopflager (DoK) und zwei Messungen mit
Kopflager (DmK) unterschiedlicher Steifigkeiten (900 N/mm und 1900 N/mm)
zu sehen. Das beschriebene Ersatzmodell kann die Zusammenhänge qualitativ
und quantitativ sehr gut darstellen.
Für einen weichen Dämpfer oder bei kleinen Dämpfergeschwindigkeiten, wie
sie auch in Abbildung 9.6 gefahren wurden, ist der rein elastische Anteil des
Dämpfer-Kopflagerverbunds deutlich geringer als bei hoher Dämpferrate (sie-
he Abbildung 9.7). Der viskose Teil ist bei hoher Dämpferrate deutlich stärker
vom Kopflager abhängig. Bei geringen Dämpferraten beginnt eine sichtbare
Kopflagerabhängigkeit ab 15 Hz.
Bei hoher und niedriger Dämpferrate nehmen die reellen Steifigkeiten anfangs
deutlich mit der Frequenz zu und weisen mit hoher Kopflagersteifigkeit gerin-
gere Werte auf. Für den viskosen Anteil der Steifigkeit nimmt diese mit steife-
rem Kopflager zu. In Abbildung 9.8 ist die Gesamtsteifigkeit, die sich aus dem
Real- und Imaginärteil zusammensetzt, dargestellt. Man kann für das Ersatz-
system von Dämpfer mit Kopflager das Verhalten wie in den Messungen aus
Abbildung 9.6 beobachten.
9.2.2 Viertelfahrzeugmodell
Das Ersatzsystem wird nun mit der ungefederten Masse, der Aufbaumasse, der
Tragfeder und dem Reifen ergänzt. Mit der komplexen Reifensteifigkeit c˜R
c˜R = cr + iωdR (9.13)
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Abbildung 9.6: Messungsabgleich Ersatzsystem
Abbildung 9.7: Real- und Imaginärteil der Steifigkeit von Dämpfer mit Kopflager mit
cD = 5 kN/mm bei konstanter Verschiebungsamplitude
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Abbildung 9.8: Gesamtsteifigkeit für Dämpfer mit Kopflager für große und kleine Dämpferrate
sowie der Ersatzsteifigkeit c˜FB für Dämpfer mit Kopflager in Parallelschaltung
mit der Tragfedersteifigkeit cF ergibt sich die Gesamtsteifigkeit des Viertel-
fahrzeugs. Der Dämpfungsanteil iωdF der Tragfeder ist dabei vernachlässig-
bar klein. Es ist zu beachten, dass sich die relevanten Gesamtsteifigkeiten bei
der Anregung durch Fahrbahnunebenheit für die Aufbaubewegung und für die
Bewegung der ungefederten Masse unterscheiden. Bei Betrachtung der Auf-
baubewegung ist zwischen Dämpfer und Reifen eine Reihenschaltung anzu-
nehmen. Für die Bewegung der ungefederten Masse, in welcher der Reifen
vereinfacht gegen eine unbewegliche Aufbaumasse schwingt, ist eine Parallel-
schaltung vorzusehen (Abbildung 9.9).
Die Berücksichtigung der Tragfeder als Parallelschaltung zum Dämpfer stellt
sich folgendermaßen dar:
c˜FB =
( cDiωdDcD+iωdD )cKl
cDiωdD
cD+iωdD + cKl
+ cF (9.14)
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Aufbaubewegung Bewegung ungefederte Masse
Abbildung 9.9: Ersatzschaltbild für die relevanten Gesamtsteifigkeiten der Bewegungen des
Aufbaus und der ungefederten Masse
Die Verläufe zur Federbeinsteifigkeit werden in den Abbildungen 9.10 und
9.11 gezeigt. Die Ergebnisse können die Effekte aus den Messungen am ZKP
(Abbildung 9.25) nachbilden. So bedingt eine Parallelschaltung der Feder zu
Dämpfer und Kopflager eine Erhöhung der Gesamtsteifigkeit, was für verschie-
dene Dämpfkräfte ähnlich ist. Die Imaginärteile sind für die gegebenen Rand-
bedingungen identisch zu jenen in Abbildung 9.7. Bei sehr hohen Aufbaufeder-
steifigkeiten könnte sich der Dämpferweg verringern und so auch die viskosen
Eigenschaften des Systems beeinflussen.
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Abbildung 9.10: Real- und Imaginärteil für das Ersatzmodell des Federbeins nach Formel 9.14
c˜ges =
F˜
z˜0
=
c˜FBz˜1
z˜0
(9.16)
Reihenschaltung
c˜ges =
[
cDiωdD
cD+iωdD
cKl
cDiωdD
cD+iωdD
+cKl
+ cF
]
(cR+ iωdR)
−munge f . ω2+
cDiωdD
cDiωdD
cD+iωdD
cKl
cDiωdD
cD+iωdD
+cKl
+ cF + cR+ iωdR
(9.17)
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Für die Reihenschaltung zur Beschreibung der Aufbaubewegung unter Be-
rücksichtigung der ungefederten Masse munge f . und den komplexen Ansätzen
z0 = z˜0eiωt , z1 = z˜1eiωt kann die Ersatzschaltung abgeleitet werden:
z˜1 =
(iωdR+ cR)z˜0
−munge f . ω2+ c˜FB+ iωdR+ cR (9.15)
9.2 Ersatzsystem
Abbildung 9.11: Gesamtsteifigkeit für das Ersatzmodell des Federbeins nach Formel 9.14
Parallelschaltung
c˜ges =
cDiωdD
cD+iωdD cKl
cDiωdD
cD+iωdD + cKl
+ cF + cR+ iωdR (9.18)
Aufbauend auf das System der Ersatzsteifigkeiten wird ein Modell mit drei
Freiheitsgraden abgeleitet (Abbildung 9.12). Damit lassen sich die auftreten-
den Effekte in vertikaler Richtung analysieren und erklären.
Nach den Formeln 9.5, 9.6 und 9.7 besteht folgender Zusammenhang:
z˙D =
cd
dD
(z1− zD)+ z˙K (9.19)
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Abbildung 9.12: 3-Freiheitsgrad Bewegungsmodell für Vertikalbeschleunigung
Und es können die Bewegungsgleichungen für das Viertelfahrzeug abgeleitet
werden:
z¨2 =−cKlmA (z2− zK)−
cF
mA
(z2− z1) (9.20)
z¨K =
cKl
mKolbst.
(z2− zK)− dDmKolbst. (z˙K− z˙D) (9.21)
z¨1 =− cRmunge f . (z1− z0)−
dR
munge f .
(z˙1− z˙0)+
+
cD
munge f .
(zD− z1)+ cFmunge f . (z2− z1)
(9.22)
Daraus wird folgendes Eigenwertproblem formuliert:
[M]~¨z+[C]~z+[D]~˙z =~0 (9.23)
mit:
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[M] =

0 0 0 0 0
0 munge f . 0 0 0
0 0 0 0 0
0 0 0 mKolbst. 0
0 0 0 0 mA

[C] =

0 0 0 0 0
−cR cD+ cF + cR −cD 0 −cF
0 0 0 0 0
0 0 0 cKl −cKl
0 −cF 0 −cKl cKl + cF

[D] =

0 0 0 0 0
−dR dR 0 0 0
0 0 0 0 0
0 0 −dD dD 0
0 0 0 0 0

~z =

z0
z1
zD
zK
z2

Die Eigenfrequenzen der einzelnen Komponenten in Tabelle 9.1 können aus
obigen Gleichungen für die vorgegeben Steifigkeiten und Massen berechnet
werden, stellen aber ohne Berücksichtigung der übrigen Systemparameter nur
eine Näherung dar. Formuliert man die Weganregung z0 als Sinusfunktion mit
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steigender Frequenz und konstanter Amplitude, können die errechneten Be-
schleunigungen des Aufbaus und der ungefederten Masse zum Verständnis und
Plausibilisierung herangezogen werden.
In Abbildung 9.13 und 9.15 sind die zu beobachtenden Frequenz- und Be-
schleunigungszunahmen durch Erhöhung der Reifensteifigkeit und
-dämpfung mit dem Viertelfahrzeugmodell nachgerechnet.
Die vereinfachten analytischen Modelle werden verwendet, um herauszustel-
len welche Phänomene und Einflüsse, die aus dem Fahrversuch oder vom
MKS-Modell bekannt sind, damit bereits erklärt werden können. Mit dem
MKS-Modell mit seinen 100 Freiheitsgraden ist es deutlich schwieriger sich
die Wechselwirkungen vor Augen zu führen.
Die Reifensteifigkeit wirkt sich hauptsächlich auf den Bereich der Achseigen-
frequenz aus, da die steigende Reifensteifigkeit bei Überfahrt eines Hindernis-
ses zu einem größeren Weg und größeren Beschleunigung der ungefederten
Masse führt (Abbildung 9.13). Im Achseigenfrequenzbereich führt das zu ei-
nem größeren Relativweg zwischen Kolbenstange und ungefederter Maße mit
höheren Dämpfergeschwindigkeiten und einer Zunahme des Relativweges der
Aufbaufeder und resultiert so in höheren Aufbaubeschleunigungen (siehe Ab-
bildung 9.13). Im Aufbaueigenfrequenzbereich nimmt die Aufbaubeschleuni-
gung minimal ab, da die Wege der ungefederten Masse mit steigender Verti-
kalsteifigkeit geringfügig kleiner werden (Abbildung 9.14).
Eine höhere Reifendämpfung hat geringen Einfluss auf die Aufbaubeschleuni-
gung im Achseigenfrequenzbereich. Durch die höheren Dämpfkräfte erfolgt
eine Dämpfung der Eigenschwingung und folglich entstehen geringere Be-
schleunigungsamplituden im Eigenfrequenzbereich (Abbildung 9.15).
Höhere Dämpferraten führen zu einer besseren Bedämpfung der Aufbauschwin-
gung im Aufbaueigenfrequenzbereich und ziehen kleinere Relativwege des
Dämpfers nach sich. Die hohen Dämpferkräfte sorgen auch im Achseigenfre-
quenzbereich dafür, dass der Reifen weniger zur Fahrbahn ausgelenkt wird
und die Beschleunigung der ungefederten Masse nimmt ebenfalls ab (siehe
Abbildungen 9.16).
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Tabelle 9.1: Näherungswerte für die Eigenfrequenzen des 3-Massenersatzsystems
Bauteil Kreisfrequenz
Aufbau ωA =
√
cKl+cF
mA
Kolbenstange ωKolbst. =
√
cKl+cD
mKolbst.
ungefederte Masse ωR =
√
cD+cF+cR
munge f .
Tabelle 9.2: Ausgangsparameter für das 3-Massenersatzsystem
Parameter Ausgangswert
ungefederte Masse munge f . 50 kg
Aufbaumasse mA 350 kg
Masse Kolbenstange mKolbst. 0.7 kg
cKl 500 Nmm
cF 45 Nmm
cD 5 kNmm
cR 250 Nmm
dD 1000 Nsm
dR 100 Nsm
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Abbildung 9.13: Viertelfahrzeugmodell für verschiedene Reifensteifigkeiten nach Gleichungen
9.20,9.21,9.22 (aufgetragen sind die Beträge der Größen).
Abbildung 9.14: Viertelfahrzeugmodell zu den Wegen des Aufbaus, der Kolbenstange und der
ungefederten Masse bei unterschiedlichen Reifensteifigkeiten nach Gleichungen
9.20, 9.21, 9.22
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9.2 Ersatzsystem
Abbildung 9.15: Viertelfahrzeugmodell zu unterschiedlichen Reifendämpferraten nach Gleichun-
gen 9.20,9.21,9.22 (aufgetragen sind die Beträge der Größen).
Abbildung 9.16: Viertelfahrzeugmodell für verschiedene Dämpferraten nach Gleichungen
9.20,9.21,9.22 (aufgetragen sind die Beträge der Größen).
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Abbildung 9.17: Halbfahrzeugmodell zur Beschreibung des Nickverhaltens
9.2.3 Halbfahrzeugmodell
Zur Beschreibung des Nick- bzw. Wankverhaltens muss das Viertelfahrzeug-
modell über einen starren Aufbaukörper mit dem Trägheitsmoment J bzw. θ zu
einem Halbfahrzeugmodell erweitert werden. Die vielfach beschriebenen Kop-
pelschwingungen [Magnus u. a., 2013] werden lediglich mit dem Kopflager-
und Maxwellansatz für den Dämpfer erweitert. Die erweiterten Bewegungs-
gleichungen für das Nickverhalten nach Abbildung 9.17 lauten wie folgt:
z2,v = z2− lvϕ
z2,h = z2+ lhϕ
(9.24)
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9.2 Ersatzsystem
ϕ¨ =− cKl,hlh
J
(z2− zK,h)− cF,hlhJ (z2− z1,h)+
cKl,vlv
J
(z2− zK,v)+
+
cF,vlv
J
(z2− z1,v)− cKl,hl
2
h
J
ϕ− cF,hl
2
h
J
ϕ− cKl,vl
2
v
J
ϕ− c f ,hl
2
v
J
ϕ
(9.25)
z¨2 =− cKl,vma (z2− zK,v)−
cF,v
ma
(z2− z1,v)− cKl,hma (z2− zK,h)−
− cF,h
ma
(z2− z1,h)− cKl,hma lhϕ−
cF,h
ma
lhϕ+
cKl,v
ma
lvϕ+
cF,v
ma
lvϕ
(9.26)
z¨K,v =− dD,vmKolbst.,v (z˙K,v− z˙D,v)+
+
cKl,v
mKolbst.,v
(z2− zK,v)− cKl,vmKolbst.,v lvϕ
(9.27)
z¨K,h =− dD,vmKolbst.,h (z˙K,h− z˙D,h)+
+
cKl,h
mKolbst.,h
(z2− zK,h)+ cKl,hmKolbst.,h lhϕ
(9.28)
z¨1,v =− cR,vmunge f .,v (z1,v− z0,v)−
dR,v
munge f .,v
(z˙1,v− z˙0,v)+
+
cD,v
munge f .,v
(zD,v− z1,v)+ cF,vmunge f .,v (z2− z1,v)−
cF,v
munge f .,v
lvϕ
(9.29)
z¨1,h =− cR,hmunge f .,h (z1,h− z0,v)−
dR,h
munge f .,h
(z˙1,h− z˙0,h)+
+
cD,h
munge f .,h
(zD,h− z1,h)+ cF,hmunge f .,h (z2− z1,h)+
cF,h
munge f .,h
lhϕ
(9.30)
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Die Fahrgeschwindigkeit v definiert den Zeitversatz tt der Anregung zwischen
Hinter- und Vorderachse.
tt =
lv+ lh
v
(9.31)
Um einen Informationsverlust durch den in Kapitel 4.2 beschriebenen Kamm-
filter-Effekt zu minimieren, werden wie in der mobilen Messung die Ergebnis-
se für die Geschwindigkeiten 50km/h, 60km/h, 70km/h, 80km/h und 90km/h
gemittelt. In Abbildung 9.18 ist der Kammfilter-Effekt, der sich durch den Pha-
senversatz der Anregung von Vorder- und Hinterachse nach Formel 4.19 ergibt,
für die einzelnen Geschwindigkeiten und der sich daraus ergebende Mittelwert
dargestellt.
Die Parameter für das Halbfahrzeugmodell werden wie folgt angesetzt:
Das in den Abbildungen 9.3, 9.22, 9.24 gezeigte Wankverhalten lässt sich eben-
falls mit einem Halbfahrzeugmodell beschreiben. Hierzu muss der Radstand
lR = lv+ lh in Abbildung 9.17 durch die Spurweite ls = ll+ lr, der Nickwinkel ϕ
durch den Wankwinkel ϑ und das Trägheitsmoment J durch θ ersetzt und der
Wankstabilisator hinzugefügt werden. Dieser koppelt die Räder einer Achse
und führt bei unterschiedlicher Auslenkung der Räder zu einem Rückstellmo-
ment, welches dem Wanken entgegenwirkt. Beim Überfahren eines Hindernis-
ses beispielsweise des rechten Rades, während das linke auf ebener Fahrbahn
abrollt, kann es dennoch zu einer Kraft am linken durch die Kopplung aufgrund
des Stabilisators kommen. In dieser Arbeit wird der Wankstabilisator nicht be-
trachtet, da das Fahrzeugverhalten, welches abgebildet wird, dem Fahrzeugtyp
einer Limousine entspricht. Bei einem SUV mit hohem Schwerpunkt und gro-
ßer Masse wäre der Stabilisatoreinfluss deutlich ausgeprägter und das Ersatz-
system würde die möglicherweise auftretende gegenseitige Beeinflussung der
Räder einer Achse nicht berücksichtigen.
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Tabelle 9.3: Ausgangsparameter für das Halbfahrzeugmodell
Parameter Ausgangswert
ungefederte Masse munge f . 50 kg
Aufbaumasse mA 700 kg
Masse Kolbenstange mKolbst. 0.5 kg
cKl,VA / cKl,HA 500 Nmm
cF,VA 35 Nmm
cF,HA 40 Nmm
cD,VA / cD,HA 5 kNmm
cR,VA / cR,HA 250 Nmm
dD,VA 500 Nsm
dD,HA 800 Nsm
dR,VA / dR,HA 100 Nsm
JAu f bau 1300 kgm2
lv 1.3 m
lh 1.3 m
In Abbildung 9.19 ist der Einfluss der Dämpferrate und der Reifensteifigkeit
anhand des Halbfahrzeugmodells exemplarisch für Heben und Nicken model-
liert. Wie bei dem MKS-Modell nimmt die Beschleunigungsamplitude im Auf-
baueigenfrequenzbereich ab, wohingegen sie für die Drehbeschleunigung des
Aufbaus bei steigender Eigenfrequenz zunimmt. In Abbildung 9.20 ist zu se-
hen, dass im Aufbaufrequenzbereich durch eine höhere Dämpferrate mehr En-
ergie dissipiert und die Aufbaubeschleunigung gedämpft wird.
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Abbildung 9.18: Kammfilter-Effekt bei einzelnen Geschwindigkeiten und der berechnete
Mittelwert
9.3 Kopflager
In diesem Unterabschnitt wird nun das Kopflager und dessen Wechselwirkung
mit dem Reifen anhand des MKS-Modells betrachtet und mit dem Ersatzsys-
tem erklärt. Weil der Einfluss des Kopflagers stark von der Dämpferrate ab-
hängt, werden außerdem die Kennlinien des Dämpfers im Originalzustand und
mit 4-facher Dämpferrate (3000 Ns/m) in die Variation mit eingebunden. Die
Kraft-Weg-Kennlinien der Kopflager, wie sie im MKS-Modell hinterlegt wer-
den, sind für die Vorder- und Hinterachse identisch (Abbildung 9.21).
Die Ergebnisse der Simulation in Abbildung 9.22 zeigen im Bereich der Auf-
baueigenfrequenz bei Zunahme der Kopflagersteifigkeit eine Abnahme in der
Aufbaubeschleunigung, die bei harter Dämpferkennung deutlich ausgeprägter
ist als bei weicher Dämpferabstimmung. Die Reifensteifigkeit beeinflusst nicht
die Auswirkungen des Kopflagers auf das Gesamtfahrzeug. Im Stuckerfre-
quenzbereich führt eine Erhöhung der Kopflagersteifigkeit zu einer vermin-
derten Achsschwingung. Wie bereits bei der Dämpferuntersuchung zu sehen
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war, wirkt die Erhöhung der Reifensteifigkeit im Aufbaueigenfrequenzbereich
schwingungsreduzierend und im Achseigenfrequenzbereich verstärkend.
9.3 Kopflager
Abbildung 9.19: Dämpferrateneinfluss anhand des Halbfahrzeugmodells für Heben und Nicken
(aufgetragen sind die Beträge der Größen). Die feinen Linien im Hintergrund
zeigen die Beschleunigungen bei den entsprechenden Geschwindigkeiten. Die
markanten Linien bilden den gemittelten Wert.
Kopflagervariationen mit dem Ansatz nach Abbildung 9.12, in der eine lineare
Lagerkennlinie verwendet wird, sind in Abbildung 9.23 zu sehen. Die Auswir-
kungen des Kopflagers auf die Beschleunigungen des Gesamtfahrzeugs lassen
sich damit erklären, dass bei weichem Dämpferlager die Kolbenstange mehr
nach oben ausweicht und folglich die Relativgeschwindigkeiten (z˙K − z˙D) im
Dämpfer kleiner sind, was geringe Dämpferkräfte nach sich zieht. Bei hoher
Kopflagersteifigkeit kann die Kolbenstange weniger nach oben ausweichen und
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die Dämpfergeschwindigkeiten und Dämpfkräfte sind hoch (Abbildung 9.23).
Deswegen werden die Schwingungen im Achseigenfrequenzbereich bei zuneh-
mender Kopflagersteifigkeit besser gedämpft.
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Abbildung 9.20: Dämpferrateneinfluss anhand des Halbfahrzeugmodells für Heben und Nicken
(aufgetragen sind die Beträge der Größen). Die Kurven für (z2,v− z1,v), (z2,h−
z1,h) sowie (z2,h− z1,h), (z1,h− z0,h) liegen nahe beieinander und sind in dieser
Skalierung nicht visuell auflösbar. Gleiches gilt für (z˙K,v− z˙1,v) und (z˙K,h− z˙1,h).
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Abbildung 9.21: Kopflagerkennlinien für Parametervariation
9.4 Aufbaufeder
9.4 Aufbaufeder
Mit einer Aufbaufedersteifigkeit von 21 N/mm an der Vorder- und 102 N/mm
an der Hinterachse werden diese Steifigkeiten als Varianten mit den Fakto-
ren 1/2 und 2 multipliziert. Das Kopflager befindet sich bei den Berechnun-
gen im Originalzustand und für Dämpfer- sowie Reifensteifigkeit werden die
gleichen Werten wie in vorigem Abschnitt verwendet. Hier sei ebenfalls dar-
auf verwiesen, dass neben einer Stahlfeder ein weiteres verbreitetes System
eingesetzt wird, die Luftfeder. Dabei wird die Energie nicht durch elastische
Verformungsenergie sondern eine adiabate Druckänderung zwischengespei-
chert. Der große Vorteil der Luftfeder liegt in der einfachen Niveauregulierung
bei unterschiedlichen Radlasten durch Druckanpassung. Die Druckanpassung
kann auch während der Fahrt erfolgen, um auf gewisse Fahrsituationen (Bsp.:
Autobahnfahrt) zu reagieren. Grundsätzlich könnte in das Ersatzsystem eine
Luftfeder als Steifigkeit anstelle der Stahlfeder integriert werden. Lediglich die
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Dämpfung, welche bei der Stahlfeder vernachlässigbar klein ist, kann bei der
Auslegung einer Luftfeder größer ausfallen und müsste ergänzt werden.
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Abbildung 9.22: Fahrersitzbeschleunigung für die Wechselwirkung zwischen Reifen, Dämpfer
und Kopflager
Die MKS-Berechnung nach Abbildung 9.24 zeigt, dass der Federeinfluss bei
wenig Dämpfung im Aufbau eine dominantere Rolle spielt als bei harter
Dämpferabstimmung. Für die Achsschwingungen sind die Einflüsse insgesamt
gering und von der Dämpfung abhängig. Die höhere Federsteifigkeit bedingt
geringere Wege der ungefederten Masse im Achseigenfrequenzbereich, da sie
gegen die steifere Aufbaufeder kleinere Wege realisieren kann. Die Beschleu-
nigung der ungefederten Masse steigt, weil sich die Achseigenfrequenz erhöht
hat und mit ω2 ansteigt (Abbildung 9.26). Im Bereich der Aufbaueigenfre-
quenz führt die ungefederte Masse, welche bei größerer Aufbaufedersteifigkeit
der Fahrbahnunebenheit folgt, zu einer größeren Kraft, die sich am Aufbau
abstützt (Abbildung 9.27).
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9.5 Zusammenfassung
Abbildung 9.23: Kopflagersteifigkeitseinfluss anhand Viertelfahrzeugmodell nach den Gleichun-
gen 9.20, 9.21, 9.22 (aufgetragen sind die Beträge der Größen).
9.5 Zusammenfassung
In diesem Kapitel wird der Übertragungspfad von fahrbahnerregten Schwin-
gungen analysiert. Dabei wird die Reifenradialsteifigkeit in Kombination mit
den Fahrwerkskomponenten Dämpfer, Kopflager und Aufbaufeder auf deren
Auswirkungen hinsichtlich der Fahrersitzbeschleunigung untersucht. Erhöhung
der Reifensteifigkeit führt erwartungsgemäß zu einer Beschleunigungs- und
Frequenzzunahme im Achseigenfrequenzbereich. Im Aufbaueigenfrequenzbe-
reich hingegen sind die Änderungspotentiale durch den Reifen abhängig von
der Dämpferabstimmung und insgesamt geringer als im Bereich der Achsei-
genfrequenz. Kopflager-, Aufbaufeder- und Reifensteifigkeit beeinflussen sich
gegenseitig dagegen in vernachlässigbarer Weise. Die Beziehungen werden
qualitativ in Tabelle 9.4 dargestellt. Die Pfeile zeigen die Tendenzen, bei Zu-
nahme der Steifigkeit der beschriebenen Komponente, hinsichtlich der Be-
schleunigung an der Fahrersitzkonsole. Die untersuchten Reifeneigenschaften
143
9 Übertragungspfad Fahrwerk
Abbildung 9.24: Fahrersitzbeschleunigung für die Wechselwirkung zwischen Reifen, Dämpfer
und Aufbaufeder
haben unterschiedliche Auswirkungen auf die Aufbaubeschleunigungen im
Aufbau- und Achseigenfrequenzbereich. Eine Objektivierung des Fahrkom-
forts muss folglich immer mit Beschleunigungen am Fahrersitz erfolgen, um
relevante Aussagen ableiten zu können.
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9.5 Zusammenfassung
Abbildung 9.25: Steifigkeitsmessungen von Dämpfer, Dämpfer mit Kopflager und gesamtes
Federbein
Abbildung 9.26: Aufbaufedersteifigkeitseinfluss anhand Viertelfahrzeugmodell nach den Glei-
chungen 9.20, 9.21, 9.22 (aufgetragen sind die Beträge der Größen).
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Abbildung 9.27: Viertelfahrzeugmodell zu den Wegen des Aufbaus, der Kolbenstange und der
ungefederten Masse bei unterschiedlichen Aufbaufedersteifigkeiten nach den
Gleichungen 9.20, 9.21, 9.22 (aufgetragen sind die Beträge der Größen).
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Tabelle 9.4: Einflusstabelle Fahrwerkseigenschaften (die Pfeile zeigen die Richtung an in welche
sich die Beschleunigungsampl. des Aufbaus bei Zunahme der jeweiligen Komponen-
tensteifigkeit ändert)
Federrate Beschleunigungs- Beschleunigungs-
Komponente amplitude amplitude
Aufbaueigenfrequenz Achseigenfrequenz
harte Dämpferabstimmung
Reifen ↑ ↘ ↑
Kopflager ↑ ↘ ↓
Aufbaufeder ↑ ↗ ↗
weiche Dämpferabstimmung
Reifen ↑ − ↑
Kopflager ↑ ↘ ↘
Aufbaufeder ↑ ↑ ↗
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10 Subjektive Wahrnehmung
komfortrelevanter
Reifeneigenschaften
Unterschiede aufweisen. So kann für einen Reifen des gleichen Herstellers und
der gleichen Dimension derjenige welcher Notlaufeigenschaften aufweist um
bis zu 100 N/mm steifer sein. Auch führen bereits kleine Fülldruckschwan-
kungen von 0,2 bar, die wetterbedingt immer auftreten können, zu Steifig-
keitsänderungen von ca. 10 N/mm (siehe Abschnitt 7.2). Um Aussagen über
die Auswirkungen des Reifens auf den Fahrkomfort treffen zu können, wird
eine ausführliche Probandenstudie am Ride Simulator durchgeführt. Ziel ist es
eine globale Aussage zum subjektiven Empfinden durch einfache, am Fahrzeug
objektiv bestimmbare Werte im Achseigenfrequenzbereich (10−20 Hz) abzu-
leiten und hierfür die Absolutschwelle sowie Unterschiedsschwelle anzugeben.
Der Achseigenfrequenzbereich wird untersucht, da wie in Kapitel 9 herausge-
arbeitet wird, der Reifen dort die größten Auswirkungen zeigt.
10.1 Statistische Methoden
Da es sich bei dem Probandenversuch um die Erhebung einer größeren Stich-
probe handelt, werden im Folgenden kurz die Methoden zur Aufarbeitung der
Ergebnisse beschrieben.
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Die Reifensteifigkeit in radialer Richtung kann von Reifen zu Reifen deutliche
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Normalverteilung und Signifikanzanalyse
In Kapitel 7 wird bereits die Normalverteilung (Formel 7.2) erläutert, die
Schwankungen um den Mittelwert µ der Zufallsvariablen abbildet [Kohn,
2005]. Dies setzt jedoch voraus, dass der Stichprobenumfang nachweislich
normalverteilt ist. Um Entsprechendes zu überprüfen, werden in der Statistik
unterschiedliche Signifikanztests eingesetzt. Diese werden auch angewendet,
um zu untersuchen ob ein vorhandener Mittelwert aus den empirischen Ver-
suchsdaten gebildet werden kann oder ob die Mittelwerte zweier unabhängiger
Stichproben von einander signifikant unterschiedlich sind [Kohn, 2005]. In der
Testtheorie werden zwei Hypothesen formuliert, die auf Vermutungen über ein
Merkmal beruhen. Zum einen gibt es die Annahme, welche Nullhypothese H0
genannt wird und davon ausgeht, dass kein Zusammenhang besteht. Zum an-
deren ist die Alternative H1 definiert, welche als gegeben angenommen wird
sobald H0 abgelehnt wird [Weigand, 2006]. Zusammenfassend gibt es zwei
Möglichkeiten:
• H0 annehmen und H1 ablehnen
• H0 ablehnen und H1 annehmen
Damit können zwei Arten von Fehlern auftreten:
Fehler 1. Art oder α-Fehler bei dem die Nullhypothese abgelehnt wird, ob-
wohl sie zutreffend ist und fälschlicherweise die Alternative als richtig ange-
nommen wird.
Fehler 2. Art oder β -Fehler der die Nullhypothese annimmt, obwohl sie ab-
gelehnt werden müsste.
Verschiedene Signifikanztests überprüfen, ob die Wahrscheinlichkeit den α-
Fehler zu begehen unter einer bestimmten Grenze α liegt, dem Signifikanzni-
veau.
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Shapiro-Wilk-Test
Zur Überprüfung einer Grundgesamtheit auf deren Normalverteilung gibt es
vielfältige Testverfahren von denen die gängigsten mit ihren Vor- und Nachtei-
len in Tabelle 10.1 aufgeführt sind [Agostino und Stephens, 1986; Precht u. a.,
2005]. Aufgrund der höchsten Güte und dem Einsatz bei univarianten Stich-
proben von 3-5000 Merkmalen werden für diesen Anwendungsfall die Bewer-
tungen mit dem Shapiro-Wilk-Test vorgenommen. Dabei wird die Varianz zum
einen durch einen Quantile-Quantile-Plot und zum anderen durch die Stichpro-
benvarianz geschätzt. Für eine normalverteilte Menge liegen beide Schätzun-
gen nahe beieinander und deren Quotient bei 1 [Shapiro und Wilk, 1965]. Als
Nullhypothese H0 wird angenommen, dass die Grundgesamtheit nicht normal-
verteilt ist. Das Signifikanzniveau wird in dieser Arbeit zu α = 5% gewählt
und die Stichproben der Größe nach sortiert (y1 < y2 < ...yn). Anschließend
wird die Summe mit k = n/2 für gerade und k = (n−1)/2 für ungerade Stich-
probenumfänge mit den Werten an−i+1 aus den Tabellen in [Shapiro und Wilk,
1965] berechnet:
b =
k
∑
i=1
an−i+1(yn−i+1− yi) (10.1)
Damit kann die Testgröße W mit der Varianz s2 (Formel 7.3) bestimmt und
gegen die kritische Grenze Wα , die vom Stichprobenumfang und dem Signifi-
kanzniveau abhängt, verglichen werden:
W =
b2
s2
(10.2)
Alle weiteren Signifikanztests setzen eine Normalverteilung voraus.
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Tabelle 10.1: Gängige Signifikanztests auf Normalverteilung
Testverfahren Vorteile Nachteile
Shapiro-Wilk-Test höchste Güte rechenaufwendig
Anderson-Darling-
Test
hohe Güte quadratische
Testgröße
Komologrov-
Smirnov-Test
für kleine
Stichproben
geringe Güte
wenn
Voraussetzungen
falsch
Cremer-von-Mises-
Test
höhere Güte
als Komologrov-Test
quadratische
Testgröße
Chi-Quadrat-Test für skalierte
Variablen
ungeeignet für kleine
Stichproben
T =
√
n
µ−µ0
σ
(10.3)
Mit dem Zweistichproben-t-Test werden die Unterschiede zweier Mittelwerte
von unterschiedlichen Stichproben analysiert. Der Welch-Test bezieht sich auf
normalverteilte Grundgesamtheiten mit unbekannten Varianzen zweier unab-
hängiger Stichproben. Damit kann geprüft werden, ob die Mittelwerte (µ1,µ2)
der Größen n und m zweier Signalpaare, mit ω0 als Voragbe der Differenz bei-
der Mittelwerte, signifikant unterschiedlich sind.
T =
µ1−µ2−ω0√
s21
n +
s22
m
(10.4)
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t-Test
Beim Einstichproben-t-Test wird geprüft, ob der abgeleitete Mittelwert sich
vom Sollwert µ0 unterscheidet.
10.2 Probandenversuch
10.2 Probandenversuch
Im Folgenden wird der Versuchsaufbau und dessen Durchführung beschrie-
ben, der zur Einordnung des Reifens in den Fahrkomfort und zur Ableitung
der Absolut- und Unterschiedsschwelle herangezogen wird. Dazu werden die
Auswertemethoden erläutert, um im Anschluss die Ergebnisse zu präsentieren
und die daraus gewonnen Erkenntnisse vorzustellen.
10.2.1 Versuchsaufbau
Für die Strecken 1 und 3 werden in der Simulation Signale mit verschiedenen
Reifenradialsteifigkeiten nach Tabelle 10.2 generiert. Um zuverlässige Aussa-
gen treffen zu können, muss die Probandenanzahl ausreichend groß sein, ohne
dabei die zeitlichen Kapazitäten des Simulators zu überschreiten. Deshalb wer-
den pro Studie mindestens 30 Probanden herangezogen, die in Bewertungs-
fenstern von 30 - 45 Minuten entsprechende subjektive Eindrücke einordnen
werden. In der ersten Studie werden Geschwindigkeiten von 50 km/h und in
der zweiten von 90 km/h mit jeweils den gleichen Steifigkeitspaarungen ge-
fahren, ohne dass Probanden, die an beiden Versuchen teilnehmen, davon in
Kenntnis gesetzt werden. Der Teilnehmerkreis besteht aus Personen, die mit
den Phänomenen in der Fahrkomfortentwicklung vertraut sind.
Es wird stets ein Signal (Variante) im Vergleich zu einem Ausgangssignal (Ba-
sis) gefahren und bewertet. Hierbei können die Paarungen beliebig oft wieder-
holt werden und für jede Studie werden drei Blöcke mit unterschiedlicher Ba-
sis verwendet. Innerhalb der Blöcke bleibt die Basis konstant. Ausgehend von
Untersuchungen Webers und Griffins [Griffin, 1993] ist auch bei Schwingungs-
wahrnehmung im Achseigenfrequenzbereich für stochastische Signale davon
auszugehen, dass die Wahrnehmung vom ausgehenden Reizniveau abhängt. In
den Abbildungen 10.1, 10.2 ist zu sehen, dass das Anregungsniveau der Basen
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Tabelle 10.2: Übersicht Reifensteifigkeiten für Probandenversuch
Mikrostuckern Stuckern
Strecke 1 Strecke 3
200 N/mm 200 N/mm
225 N/mm 250 N/mm
250 N/mm 300 N/mm
275 N/mm 350 N/mm
300 N/mm 450 N/mm
325 N/mm
350 N/mm
375 N/mm
400 N/mm
425 N/mm
450 N/mm
475 N/mm
(durchgezogene Linien) im Achseigenfrequenzbereich unterschiedlich gestaf-
felt ist. Die Werte sind in den Tabellen 10.3, 10.4 aufgeführt. Zu den verschie-
denen Basen werden jeweils unterschiedliche Varianten (gestrichelte Linien)
eingespielt, die zur Basis differenzierte Reifensteifigkeiten aufweisen (siehe
Abbildung 10.1). Der Proband bewertet das Paar direkt nachdem er es gefah-
ren ist, indem er die Variante in Bezug auf die Basis hinsichtlich empfundener
Unterschiede nach Tabelle 10.5 einordnet. Der entsprechende Fragebogen ist
dem Anhang C.1 zu entnehmen.
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Tabelle 10.3: Zahlenwerte des objektiven Beschleunigungsspektrum bei 50 km/h
Signal Beschleunigungsspektrum [ ms2 ·Hz]
Basis 1 0,45
Variante 1 0,474
Variante 2 0,493
Variante 3 0,518
Variante 4 0,54
Variante 5 0,56
Basis2 0,58
Variante 6 0,6
Variante 7 0,616
Variante 8 0,633
Variante 9 0,649
Variante 10 0,664
Variante 11 0,678
Basis 3 1,571
Variante 12 1,6641
Variante 13 1,767
Variante 14 1,86
Variante 15 1,936
Variante 16 2
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Tabelle 10.4: Zahlenwerte des objektiven Beschleunigungsspektrum bei 90 km/h
Signal Beschleunigungsspektrum [ ms2 ·Hz]
Basis 4 0,686
Variante 17 0,702
Variante 18 0,718
Variante 19 0,74
Variante 20 0,767
Variante 21 0,794
Basis 5 0,815
Variante 22 0,841
Variante 23 0,868
Variante 24 0,89
Variante 25 0,913
Variante 26 0,932
Variante 27 0,956
Basis 6 2,857
Variante 28 2,978
Variante 29 3,13
Variante 30 3,292
Variante 31 3,451
Variante 32 3,061
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Abbildung 10.1: Varianten für den Probandenversuch bei 50 km/h
Tabelle 10.5: Bewertungsskala Subjektivempfinden
Attribut Skalenwert
nicht spürbar 0
gerade spürbar 1
spürbar 2
deutlich spürbar 3
10.2.2 Auswertung und Ergebnisse
Die Objektivierung ist laut [Duden, 1996] „das Befreien von subjektiven, emo-
tionalen Einflüssen und das in eine bestimmte, der objektiven Betrachtung zu-
gängliche Form bringen". Das setzt voraus, dass ein objektiver Kennwert ge-
funden wird, der aus den Schwingungsreizen am Fahrzeug abgeleitet werden
kann und der mit bestimmten Merkmalen der subjektiven Beschreibung gut
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Abbildung 10.2: Varianten für den Probandenversuch bei 90 km/h
korreliert. Für die folgenden Betrachtungen hat sich die integrierte Beschleu-
nigung des Fahrersitzreferenzpunktes (Abschnitt 4.2) im Frequenzbereich von
0 Hz−30 Hz als besonders geeignet herausgestellt (Abbildung 10.3). Auf eine
Gewichtung der Signale nach ISO 2631 [ISO 2631-1, 1997] kann hier ver-
zichtet werden, da sich die zu beurteilenden Signaländerungen hauptsächlich
in einem Frequenzbereich (15 Hz− 20 Hz) abspielen und das Phänomen Stu-
ckern durch Beschleunigungen in z-Richtung dominiert wird. Nach [VDI 2057,
2002] kann der Beitrag der x- und y-Richtung ebenfalls vernachlässigt werden
(siehe Abbildiung 5.4). Dies gewährleistet einen schnellen, handlichen Um-
gang mit hoher Korrelationsgüte für den objektiven Wert zur Beurteilung der
subjektiven Wahrnehmung im Achseigenfrequenzbereich.
Die subjektiven Bewertungen werden nicht mit den Reifensteifigkeiten direkt
korreliert, da nach Kapitel 9 die Reifensteifigkeiten in Kombination mit ver-
schiedenen Fahrwerkskomponenten zu unterschiedlichen Auswirkungen an
der Fahrersitzkonsole führen können. Eine allgemeingültige Aussage erhält
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Abbildung 10.3: Objektiver Kennwert am Fahrersitzreferenzpunkt zur Objektivierung
man durch direkte Betrachtung der Beschleunigungen an der Fahrersitzkonso-
le. Für die numerische Integration wird die Fläche der Beschleunigungssignale,
im zu berechnenden Intervall von a nach b, durch Trapeze zwischen den N+1
Stützpunkten angenähert [Isenhardt, 2009].
Reiz =
∫ b
a
f (x)dx =
b−a
2N
N
∑
n=1
( f (xn)+ f (xn+1)) (10.5)
Auswertung Subjektivbewertung
In der ersten Studie werden die Signale bei Geschwindigkeiten von 50 km/h
untersucht. In Abbildung 10.4 sind die Ergebnisse der subjektiven Bewertung
für die Basis 1 in aufsteigender Reihenfolge der Differenzreize zwischen Basis
und Variante aufgelistet. Dies entspricht nicht der Reihenfolge in der diese
vom Probanden gefahren werden. In den Abbildungen 10.5 und 10.6 sind die
Bewertungen für Basis 2 und Basis 3 bei 50 km/h zu sehen. Abbildungen 10.7,
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10.8 und 10.9 zeigen die äquivalenten Untersuchungen für Geschwindigkeiten
bei 90 km/h.
Es ist festzustellen, dass mit zunehmendem Reizdelta auch die Mittelwerte der
Bewertungen innerhalb einer Basis linear zunehmen. Bei steigenden Basisrei-
zen ist das benötigte Reizdelta größer, um die gleiche Differenz im Subjek-
tivempfinden zu erreichen wie bei kleineren Ausgangsreizen. Dies legt einen
logarithmischen Zusammenhang über die verschiedenen Basen nahe. Für die
Paare 12 in Abbildung 10.6 sowie Paare 14 und 15 in Abbildung 10.9 wird
eine schlechte Anpassung nach dem Shapiro-Wilk Verfahren signalisiert. Dies
sind Paare mit deutlich unterschiedlichen Signalstärken der Aufbaubeschleu-
nigung. Eine mögliche Lösung wäre eine Bewertungsskala mit feinerer Abstu-
fung. Hier wurde jedoch ein guter Kompromiss für eine ausreichende Bewer-
tungsabstufung gefunden, ohne den Probanden mit zu vielen Auswahlmöglich-
keiten zu überfordern, wie sich in den späteren Auswertungen bestätigen wird.
Ableitung absoluter Zusammenhang Subjektivempfinden
Im Folgenden wird angenommen, dass ein logarithmischer Zusammenhang be-
steht und dass das Weber-Fechner-Gesetz im Achseigenfrequenzbereich für
stochastische Schwingungen seine Gültigkeit behält, was es im Weiteren zu
verifizieren gilt. Damit ergibt sich die Möglichkeit mittels Optimierungsal-
gorithmen die Reiz-Empfindungs-Beziehung in einen absoluten Zusammen-
hang zu bringen, welcher streckenunabhängig ist. Dazu wird der Trust-Region-
Algorithmus eingesetzt, der sich besonders für Probleme mit vielen Variablen
eignet [Littger, 1992]. Die Zielfunktion ergibt sich mit Formel 5.4, der Modell-
beschreibung Fi sowie der Minimierung der Summe der Fehlerquadrate in den
Messpunkten Ei zu:
min f (x) = min∑
i
(
Fi(a,Reizi)−Ei
)2
(10.6)
Ei j = c · lnReizR0 −ξ j (10.7)
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Abbildung 10.4: Subjektive Bewertung des Probandenkollektivs bei 50km/h für Basis 1
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mit
a =

c
R0
ξ1
.
.
ξk

Abbildung 10.5: Subjektive Bewertung des Probandenkollektivs bei 50 km/h für Basis 2
Dabei stehen im Vektor ~a die Optimierungsgrößen, wobei ξk der Verschie-
bungsbetrag für die einzelnen Basen von k = 1 bis k = 6 ist, der die Bewertun-
gen in einen Absolutzusammenhang bringt. Bei der Optimierung werden für
die einzelnen ξk nur die entsprechenden Basen berücksichtigt. Die Güte der
Korrelation lässt sich durch das Bestimmtheitsmaß R2 ausdrücken [Benesch,
2013].
R2 = 1− ∑i ε˜
2
∑i(yi−µ)2
(10.8)
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Abbildung 10.6: Subjektive Bewertung des Probandenkollektivs bei 50 km/h für Basis 3
Hier ist µ der statistische Mittelwert, yi die Werte der Regressionsgeraden und
ε˜2 die Residuenquadrate.
Differenziert man die Basen nicht und optimiert beispielsweise für die Ge-
schwindigkeiten bei 50 km/h nur mit einem Verschiebungsvektor für Basis 3,
erhält man das Resultat wie es in Abbildung 10.10 visualisiert ist. In Abbildung
10.11 ist das Ergebnis zur Ergänzung über eine logarithmische Abszisse auf-
getragen. Das Bestimmtheitsmaß weist einen niedrigen Wert von R2 = 0,38
auf und zeigt damit, dass die Zusammenhänge nur ungenügend beschrieben
werden.
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Abbildung 10.7: Subjektive Bewertung des Probandenkollektivs bei 90 km/h für Basis 4
Im nächsten Schritt wird Basis 2 aus der Betrachtung ausgeschlossen und
nur Basis 3 mit der Möglichkeit einer Verschiebung ξ3 versehen (Abbildung
10.12). Besonders bei logarithmischer Auftragung (Abbildung 10.13) ist die
deutlich höhere Korrelation ersichtlich und wird durch R2 = 0,9 bestätigt.
Ersetzt man nun Basis 3 durch Basis 2 und rechnet im Anschluss mit beiden
Basen und den Verschiebungen ξ2 und ξ3, erhält man ähnlich gute Korrela-
tionen (Abildungen 10.14, 10.15) wie in Abbildung 10.12. Weiterhin fällt auf,
dass bei differenzierter Betrachtung der Basen ähnliche Optimierungswerte für
den Vektor~a errechnet werden. Dies zeigt die Robustheit des Ansatzes.
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Abbildung 10.8: Subjektive Bewertung des Probandenkollektivs bei 90 km/h für Basis 5
Studie 2 wird mit einer Geschwindigkeit von 90 km/h durchgeführt, um Reize
zu genieren, die bei den vorausgehend beschriebenen Untersuchungen zwi-
schen den vorhandenen Reizwerten liegen. Außerdem soll die Gültigkeit auch
für ein deutlich anderes Verhältnis der Beschleunigungsamplituden in den Ei-
genfrequenzbereichen des Aufbaus und der Achse bestätigt werden (siehe Ab-
bildungen 10.1, 10.2).
Es wird nun auf die einzelne Darstellung der Basen 5 und 6 verzichtet, da die
Ergebnisse äquivalent zu denen in den Abbildungen 10.12 und 10.14 sind. In
Abbildung 10.16 sind die Ergebnisse für alle Basen von 1 bis 6 illustriert. Der
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Abbildung 10.9: Subjektive Bewertung des Probandenkollektivs bei 90 km/h für Basis 6
Vektor ~a ist wieder ähnlich zu den vorher berechneten Werten und das Be-
stimmtheitsmaß mit R2 = 0,87 sehr hoch. Aus Abbildung 10.16 lässt sich nun
ablesen wie sich Änderungen des objektiven Wertes auswirken, die durch Mo-
difikationen am Fahrzeug entstehen, die den Achseigenfrequenzbereich beein-
flussen. Bei einem hohen Reizniveau, wie beispielsweise 2 ms2 Hz, ist ein Delta
von 0,25 ms2 Hz nötig, um den zweiten Reiz eine Unterschiedsklasse schlech-
ter zu empfinden. Bei kleinen Anregungen, sprich kleinen Ausgangsreizen wie
0,5 ms2 Hz, muss nur ein Delta von 0,125
m
s2 Hz aufgebracht werden. Aus der Op-
timierung lässt sich damit folgender mathematischer Zusammenhang ableiten:
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Abbildung 10.10: Optimierung und Regression für Verschiebungsvektor der Basis 3
E = 7,1 · ln Reiz
0,43
(10.9)
Aufgrund der streckenunabhängigen Formulierung des Gesamtzusammenhangs
in Formel 10.9 kann jedoch noch keine Aussage über die Unterschiedsschwel-
le getroffen werden. Dazu wird Diagramm 10.18 herangezogen. Hier sind auf
der Abszisse die Basisreize und auf der Ordinate die entsprechenden Reizdif-
ferenzen abgebildet. Die Reizdifferenzen werden unterschieden in diejenigen,
die vom Probanden differenziert () und jene, welche nicht differenziert (◦)
werden können. Legt man eine Regressionsgerade durch die Punkte die gerade
nicht unterschieden werden können, ergibt sich die Unterschiedsschwelle für
den Achsfrequenzbereich. Das bedeutet, dass der zu vergleichende Reiz um ca.
3% größer sein muss als der Ausgangsreiz, um beide Reize als unterschiedlich
wahrzunehmen.
k =
∆Reiz
Reizbasis
≈ 0,03 (10.10)
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Abbildung 10.11: Optimierung und Regression für Verschiebungsvektor der Basis 3 mit logarith-
mischer Abszisse
In Abbildung 10.19 sind die Diagramme aus Abbildung 10.16 und 10.17 mit
der Unterschiedsschwelle kombiniert. Dabei werden die Unterschiedsschwel-
len in diskreten Schritten aneinandergereiht und zeigen im oberen Diagramm
mit linearer Abszisse die lineare Zunahme, die sich aus Formel 10.10 ergibt.
Bei logarithmischer Abszisse sind die Reizdeltas ∆R konstante Intervalle. In
Wirklichkeit sind die Reizdeltas kontinuierlich und können in jedem beliebi-
gen Punkt berechnet werden.
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Abbildung 10.12: Optimierung und Regression für Verschiebungsvektor der Basis 3 ohne Be-
rücksichtigung von Basis 2
zwei Reize als unterschiedlich wahrgenommen werden. Mit beiden Zusam-
menhängen lässt sich nun beschreiben, ob und in welchem Ausmaß objektive
Kennwerte sich auf den Fahrkomfort auswirken.
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Zusammenfassend konnte in diesem Kapitel eine globale, streckenunabhängi-
ge subjektive Bewertungskurve abgeleitet werden. Diese gilt für Änderungen
am Fahrzeug, die sich auf den Achsfrequenzbereich beziehen. Weiterhin konn-
te die Unterschiedsschwelle hergeleitet werden, welche beschreibt ab wann
Abbildung 10.13: Optimierung und Regression für Verschiebungsvektor der Basis 3 ohne Be-
rücksichtigung von Basis 2 mit logarithmischer Abszisse
Abbildung 10.14: Optimierung und Regression für Verschiebungsvektor der Basis 2 ohne Be-
rücksichtigung von Basis 3
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Abbildung 10.15: Optimierung und Regression für Verschiebungsvektor der Basis 2 und Basis 3
Abbildung 10.16: Optimierung und Regression für alle Basen
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Abbildung 10.17: Optimierung und Regression für alle Basen mit logarithmischer Abszisse
Abbildung 10.18: Unterschiedsschwelle
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Abbildung 10.19: Diskrete Unterschiedsschwellen über abgeleiteten Zusammenhang von Reiz
und Empfinden
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11 Zusammenfassung
und Ausblick
11.1 Zusammenfassung
Im Rahmen der vorliegenden Arbeit wird der Reifen hinsichtlich seiner Ei-
genschaften und Auswirkungen auf den fahrbahnerregten Fahrkomfort un-
tersucht. Mittels Simulation werden die Einfederwege statistisch bei ausge-
wählten Schlechtwegstrecken analysiert um zu gewährleisten, dass nachfol-
gende Untersuchungen unter realitätsnahen Randbedingungen durchgeführt
werden. Zunächst werden wichtige Kenngrößen, wie Radialsteifigkeit und Ver-
lustwinkel, an verschiedenen Prüfständen untersucht und der Zusammenhang
zwischen einer quasi-statischen und dynamischen Messung beschrieben. Als
Randbedingungen werden der Fülldruck, die Radlast und die Weganregungs-
amplitude variiert und der Unterschied zwischen stehendem und rotierendem
Reifen herausgestellt. Weiterer Gegenstand der Betrachtung ist der Unterschied
von Reifen mit Notlaufeigenschaften in Form einer verstärkten Seitenwand und
Standardreifen ohne Notlaufeigenschaften.
Die Schwingungen, die über den Reifen in das Fahrzeug eingeleitet oder di-
rekt durch den Reifen induziert werden, nimmt der Fahrer über verschiedene
Schnittstellen in der Fahrgastzelle wahr. Zwischen dem Reifen und dem Fahrer
können die Schwingungen, durch gezielte Abstimmung der Fahrwerkskompo-
nenten, entweder verstärkt oder reduziert werden. Deshalb wird ein objektiver
Kennwert zur Subjektivbeurteilung an der Fahrersitzkonsole bestimmt.
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Um jedoch zu verstehen, wie der Reifen den Fahrkomfort beeinflussen kann,
wird in groben Zügen die Wechselwirkung des Reifens mit den wichtigsten
Stellhebeln im Fahrwerk herausgearbeitet. Dazu werden die Einflüsse und die
Wechselwirkungen der Reifenradialsteifigkeit und der grundlegenden physika-
lischen Größen der Fahrwerkskomponenten Dämpfer, Kopflager und Aufbau-
feder in einer teilfaktoriellen Parameterstudie analysiert und mit Ersatzmodel-
len erklärt.
Es wird gezeigt, dass bei geringen Dämpferkäften im Aufbaueigenfrequenz-
bereich die Reifensteifigkeit eine untergeordnete Rolle spielt und mit hohen
Dämpferkräften eine Zunahme der Reifensteifigkeit in einer niedrigeren Auf-
baubeschleunigung resultiert. Im Achseigenfrequenzbereich wirkt die Erhö-
hung der radialen Reifensteifigkeit bei allen Dämpfereinstellungen in ver-
gleichbarem Maße verstärkend auf die Beschleunigungsamplitude.
Ähnlich verhält es sich mit dem Kopflager, das im Aufbaueigenfrequenzbe-
reich mit steigender Steifigkeit die Beschleunigungsamplitude reduziert. Es ist
keine Wechselwirkung mit der Reifensteifigkeit zu beobachten. Im Achseigen-
frequenzbereich verringert eine hohe Kopflagersteifigkeit die maximalen Be-
schleunigungswerte für das Phänomen Stuckern, wiederum ohne signifikante
Wechselwirkung mit dem Reifen. Eine Erhöhung der Aufbaufedersteifigkeit
sorgt, sowohl im Aufbaueigenfrequenzbereich als auch im Achsfrequenzbe-
reich, für erhöhte Beschleunigungen unabhängig von der Reifensteifigkeit.
Weiterhin wird in der Arbeit die Radialsteifigkeit bei drehendem Rad als die-
jenige mit der höchsten Korrelationsgüte hinsichtlich fahrbahnerregtem Fahr-
komfort herausgestellt. Um den Unterschied zwischen Messungen am stehen-
den und drehendem Rad nachzuvollziehen, wird die Auswirkung des Payne-
Effekts als bestimmender Faktor herausgearbeitet.
Durch eine übergeordnete Materialdeformation, die durch den Latschdurchlauf
verursacht wird und gegenüber der Stempelanregung bis zu einer bestimmten
Einfederung des Reifens dominiert, ist das Verhalten zu erklären. Anhand des
Elastomerverhaltens kann zudem das amplitudenabhängige Verhalten des ste-
henden und drehenden Rades beschrieben werden.
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11.2 Ausblick
Die abgeleiteten Zusammenhänge müssen, wenn sie in einem breiten Umfeld
angewendet werden sollen, leicht und unkompliziert messbar sein. Ein teurer
Prüfstand, der am rollenden Rad die Steifigkeit erfassen kann, steht nur weni-
gen Einrichtungen zur Verfügung. Um eine aufwendige und teure Messung am
drehenden Rad zu ersetzen, wird eine Methode für eine alternative Messung
am stehenden Rad beschrieben, um die Steifigkeit des drehenden Reifens zu
simulieren.
Am Ende wird die differenzierte Schwingungswahrnehmung am Fahrersitz
durch Variation der Reifensteifigkeit in einer Probandenstudie untersucht. An
einem Ride-Simulator, auf welchem Straßensignale nachgefahren und im di-
rekten Vergleich bewertet werden können, wird das Subjektivurteil mit einem
Objektivwert korreliert. Weiterhin werden die Unterschiedsschwellen abglei-
tet, welche die Reizdeltas quantifizieren, die von einem Ausgangsreiz aufge-
bracht werden müssen, um zwei Signale subjektiv unterscheiden zu können.
11.2 Ausblick
Um einen ersten Überblick über die Wechselwirkung zwischen Reifensteifig-
keit und dem Übertragungspfad Fahrwerk zu bekommen, wird hier das Zusam-
menspiel mit den wichtigen Kenngrößen der Komponenten Dämpfer, Aufbau-
feder und Kopflager beschrieben. Weiterführend sollte dies auf weitere Kom-
ponenten ausgeweitet werden und die Kenngrößen der einzelnen Komponenten
sollten erweitert werden, um ein noch detaillierteres Bild zu erhalten.
Die Beschreibung der Subjektivwahrnehmung erfolgt in dieser Arbeit aus-
schließlich für den Frequenzbereich der mit Stuckern bezeichneten Achseigen-
schwingung, auf den Reifensteifigkeit und -dämpfung einen besonders deutli-
chen Einfluss haben. Gleiches sollte für die Frequenzbereiche der Aufbau- und
der Motoreigenschwingungen (Motorstuckern) durchgeführt werden. Dabei
sollten gegenseitige Maskierungseffekte untersucht werden.
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Ein weiterer entscheidender Punkt, welcher hier nicht genauer untersucht wird,
ist der Einfluss des Reibungsverhaltens im Kontakt zwischen Fahrbahn und
Reifen auf die Reifensteifigkeit. Dabei gilt es zu klären, welche Reibwerte vor-
herrschen und wie groß deren Beitrag ist.
In Kapitel 8 wurde eine Methode hergeleitet, welche es erlaubt, anhand von den
physikalischen Zusammenhängen des stehenden und drehenden Reifens, die
Steifigkeit des drehenden durch eine Messung am stehenden Reifen durchzu-
führen. Was nun noch aussteht, ist diese so bestimmten Steifigkeitswerte eben-
falls in Korrelation mit der Fahrersitzbeschleunigung zu setzen (Abbildungen
8.3, 8.4, 8.5).
Dies war für die aufgeführten Reifen im Rahmen dieser Arbeit leider nicht
mehr möglich. Es ist jedoch davon auszugehen, dass die Werte, da sie mit den
Steifigkeitsmessungen am drehenden Rad hervorragend korrelieren, ebenfalls
sehr hohe Korrelationen mit der Fahrersitzbeschleunigung aufweisen.
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A Versuchsplanung zum
Übertragungspfad Fahrwerk
• x1: Reifensteifigkeit
• x2: Dämpfkraft über Geschwindigkeit
• x3: Kopflagersteifigkeit
• x4: Aufbaufedersteifigkeit
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A Versuchsplanung zum Übertragungspfad Fahrwerk
Tabelle A.1: Matrix Parametervariation
x1 x2 x3 x4
1 1 1 1
2 1 1 1
3 1 1 1
1 2 1 1
1 3 1 1
2 1 1 1
2 2 1 1
2 3 1 1
3 1 1 1
3 2 1 1
3 3 1 1
x1 x2 x3 x4
1 1 2 1
1 1 3 1
2 1 2 1
2 1 3 1
3 1 2 1
3 1 3 1
1 2 2 1
1 2 3 1
2 2 2 1
2 2 3 1
3 2 2 1
3 2 3 1
1 3 2 1
1 3 3 1
2 3 2 1
2 3 3 1
3 3 2 1
3 3 3 1
x1 x2 x3 x4
1 1 1 2
1 1 1 3
2 1 1 2
2 1 1 3
3 1 1 2
3 1 1 3
1 2 1 2
1 2 1 3
2 2 1 2
2 2 1 3
3 2 1 2
3 2 1 3
1 3 1 2
1 3 1 3
2 3 1 2
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B Ersatzsysstem
Abbildung B.1: Viertelfahrzeugmodell für verschiedene Dämpfersteifigkeiten nach Gleichungen
9.20,9.21,9.22
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C Fragebogen
Abbildung C.1: Fragebogen zu Probandenversuch am Ride Simulator
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In dieser Arbeit wird der fahrbahnerregte Schwingungskomfort mit dem Fokus 
auf der Komponente Reifen untersucht. Hierzu werden relevante Mess- und 
Untersuchungsmethoden für Reifencharakteristiken und Schwingungswahr-
nehmung vorgestellt. Zu Beginn wird der Reifen eingehend hinsichtlich der für 
fahrbahnerregten Schwingungskomfort wichtigen Eigenschaften untersucht. 
Dazu werden die Einfederwege des Reifens bei verschiedenen Fahrbahnober-
flächen ausgewertet. Außerdem werden die Reifenvertikalsteifgkeit und der 
Verlustwinkel unter wesentlichen Randbedingungen analysiert und eingeord-
net. Anhand der gewonnen Erkenntnisse wird eine neue Methode erarbeitet, 
welche die Möglichkeit bietet, Messungen am drehenden Reifen anhand von 
Messungen am stehenden Reifen zu simulieren.
Die Wechselwirkung anderer Fahrwerkskomponenten mit dem Reifen bezüg-
lich des Schwingungskomforts wird dargestellt. Außerdem wird herausgestellt, 
welche am Fahrzeug objektiv erfassbare Kenngrößen mit dem subjektiven 
Urteil korrelieren. Abschließend erfolgt die Objektivierung der subjektiven 
Schwingungsbeurteilung anhand einer physikalischen Fahrzeuggröße, die im 
relevanten Frequenzbereich mit dem quantifizierten subjektiven Urteil statis-
tisch korreliert.
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